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Untersuchungen zur Effizienz- und Leistungssteigerung von
Omnibusklimaanlagen
Die Klimaanlage im Omnibus ist der Nebenverbraucher mit dem größten Einfluss auf den Kraftstoff-
verbrauch und, dadurch bedingt, größter Verursacher zusätzlicher Emissionen des Fahrzeugantriebs.
Daneben entweichen aus Omnibusklimaanlagen erhebliche Mengen von Kältemittel, welche in vielen
Fällen den klimaschädlichen Stoffen zugehören. Hieraus ergibt sich Handlungsbedarf, denn der
Gesetzgeber fordert sowohl die stetige Reduzierung von Emissionen aus Fahrzeugantrieben als auch
die Minderung des Treibhausgaspotenzials der in Klimaanlagen verwendeten Kältemittel.
Hinsichtlich des erforderlichen Handlungsbedarfs untersucht die vorliegende Arbeit Maßnah-
men und Konzepte zur Effizienz- und Leistungsverbesserung von Omnibusklimaanlagen. Mit Hilfe
dieser Verbesserungsmaßnahmen und -konzepte sollen Möglichkeiten für eine Reduzierung des
Kraftstoffverbrauchs aufgezeigt werden. Weiterhin werden in diesen Untersuchungen verschiedene
Kältemittel betrachtet und evaluiert, da die Verwendung alternativer oder natürlicher Kältemittel
das Treibhausgaspotenzial verringert.
Im Vergleich zum Stand der Wissenschaft und Literatur liegt der wesentliche Fortschritt dieser
Arbeit in der systematischen und vergleichenden Untersuchung zum Teil neuartiger Verbesserungs-
maßnahmen und -konzepte sowie verschiedener Kältemittel auf Basis eines neuartigen Omnibus-
Gesamtfahrzeugmodells und auf Basis klimatisch unterschiedlicher virtueller Fahrszenarien. Das
dazu im Rahmen dieser Arbeit entworfene und implementierte Gesamtfahrzeugmodell wird im ersten
Teil der Arbeit vorgestellt. Hierbei werden ebenso die klimatisch unterschiedlichen Fahrszenarien
mit transienten Randbedingungen auf Basis realer Fahrstrecken definiert. Im anschließenden zweiten
Teil der Arbeit werden mit Hilfe des Gesamtfahrzeugmodells und auf Grundlage der unterschiedlich
definierten klimatischen Einsatzszenarien die folgenden Schwerpunkte für Verbesserungsmaßnahmen
und -konzepte untersucht:
 Verbesserung der Förderleistungsvariabilität des Kältemittelverdichters
 Reduktion des Verdampferleistungsbedarfs durch raumluftgüteorientierte Umluftratenführung
 Strategien für eine energetisch günstige Kältemittelunterkühlung
 Strategien zur dynamischen Adaption des Kältemittelhochdrucks
 Kältemittelentspannung mit Ejektor
 Maßnahmen- und Konzeptsynthesen aus den vorangegangenen Untersuchungen
Im Rahmen dieser Untersuchungen werden einerseits das derzeit in Omnibusklimaanlagen konven-
tionell eingesetzte Kältemittel R-134a und andererseits die alternativen Ersatzkältemittel R-445A
und R-1234yf eingesetzt und bewertet. Zusätzlich wird neben den synthetischen Kältemitteln der
Einsatz eines natürlichen Kältemittels anhand von R-744 (CO2) untersucht.
Die Ergebnisse der vorliegenden Arbeit zeigen dabei auf, dass der aktuelle Stand der Technik im
Bereich der Omnibusklimatisierung bedeutende Potenziale zur Reduktion des Kraftstoffverbrauchs
sowie zur weiteren Leistungsoptimierung aufweist. Mit Hilfe der durchgeführten Gesamtfahrzeugunter-
suchungen werden Kraftstoffeinsparungen von bis zu 7% und Verbesserungen der Verdampferleistung




Investigating improvements to effiency and performance in
omnibus air-conditioning systems
The air-conditioning system in buses and coaches is the auxiliary consumer with the most
significant influence on fuel consumption and, as a result, it is the cause of additional emissions from
the vehicle-propulsion system. In addition, considerable quantities of refrigerants, which are, in many
cases, climate-damaging substances, leak from bus air-conditioning systems. This creates a need for
action, because legislators demand a reduction in emissions from vehicle-propulsion systems as well
as a reduction in the greenhouse gas potential of refrigerants used in air-conditioning systems.
With regard to the above mentioned need for action, the present thesis examines strategies and
concepts for improving the efficiency and performance of bus air-conditioning systems. By examining
these strategies and concepts, it aims to identify possibilities for reducing fuel consumption. Various
refrigerants are also considered and evaluated, since the use of alternative or natural refrigerants
reduces the greenhouse-gas potential.
The main advance in this thesis compared to the state of the art in science and the literature
is the systematic and comparative investigation of innovative optimization strategies and concepts
and of various refrigerants on the basis of a total-vehicle simulation model of a coach and based on
climatically different virtual test-drive scenarios. The first part of the thesis presents the designed
and implemented total-vehicle model as well as the defined climatically different test-drive scenarios
with transient boundary conditions based on real driving routes. The second part of the thesis
examines the following key areas with the aid of the total-vehicle model and the defined climatic
differently test scenarios:
 Capacity control of the refrigerant compressor
 Reduction of cooling capacity based on recirculation air-rate control
 High-pressure side refrigerant sub-cooling for efficient refrigerant-cycle operation
 Dynamic adaption of high pressure for efficient refrigerant-cycle operation
 Integration of an ejector as an expansion device
 Syntheses of best strategies and concepts
Within the scope of these investigations, R-134a the refrigerant currently used in bus air-
conditioning systems as well as the alternative replacement refrigerants R-445A and R-1234yf are
considered and evaluated. In addition to these synthetic refrigerants, the use of a natural refrigerant
is investigated using R-744 (CO2). The results of the present thesis show that the current state-of-
the-art in bus air-conditioning has significant potential for reducing fuel consumption as well as
further performance improvements. Fuel savings of up to 7% and cooling capacity improvements of
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1. Einleitung
Die Ära des motorgetriebenen Omnibusses beginnt nach Auffassung vieler Historiker 1895
mit dem von Carl Benz vorgestellten Landauer für 8 Fahrgäste und einem 5-PS-Einzylinder-
Verbrennungsmotor, welcher ab dem 18. März 1895 den Linienverkehr der Siegener Verkehrsgesell-
schaft zwischen Siegen-Netphen und Deuz aufgenommen hat, s. Bühler [2000], Gebhardt [2002]. In
der Technikgeschichte kennzeichnet dies den Anbruch der Omnibusentwicklung bis zu den heuti-
gen modernen Omnibussen. Entwicklungsschritte waren zum Beispiel die nach 1898 angewachsene
Personenbeförderungsleistung von bis zu 30 Fahrgästen und die Weiterentwicklung der Antriebs-
technik, welche um 1925 durch Sechszylindermotoren mit 12 l Hubraum und 80 bis 100 PS geprägt
wurde. Der Autobahnbau in den 1930ern sowie die damit zulässigen 100 km/h führten daneben zur
Verbesserungen der Aerodynamik sowie leichteren und selbsttragenden Bauweisen für schnellere
und wirtschaftlichere Omnibusse im Fernverkehr. Der tatsächliche Auftakt des Reisebusses beginnt
Anfang der 1960er mit der sich ausbreitenden nationalen und internationalen Omnibustouristik und
der daraus resultierenden notwendigen Differenzierung von anwendungsspezifischen Aufbauarten.
In den 1970ern gab das damalige Bundesministerium für Forschung und Technologie den Impuls
für die Untersuchung alternativer Antriebstechnologien. In diesen Umfängen wurden zum Beispiel
elektrisch angetriebene Stadtbusse mit Batterieanhänger (s. Gerndt u. Stellmacher [1989]) und
Erdgasmotoren untersucht. Die Entwicklung der Abgasturboaufladung und Ladeluftkühlung führte
allerdings dazu, dass der Dieselmotor als ökonomisch und ökologisch attraktivste Antriebstechnik
insbesondere im Fernverkehr weiterhin präferiert wurde. Gleichwohl ist der moderne Reisebus in
direkter Gegenüberstellung mit dem Pkw oder der Bahn das ökologischste Personenverkehrsmittel,
welcher zweifelsfrei auch zukünftig dominierend mit dem Dieselantrieb ausgerüstet sein wird, s. ifeu
[2009, 2017], Esch [2010], Engerer u. Kunert [2015], Nutzfahrzeugstudie [2016].
Aufgrund der verstärkt zugenommenen Sensibilisierung der öffentlichen Meinung zu Fahrzeuge-
missionen und deren Auswirkung auf das Erdklima, nimmt die Verbesserung der Antriebstechnologie
sowie der Nebenaggregate eine wesentliche Schlüsselposition ein, s. Rauchfuß u. Hindorf [2008].
Diesbezüglich werden beispielsweise alternative Kraftstoffe geprüft (Schimek [2001], Kegl [2008],
García-Sánchez u. a. [2012]), Einspritz-, Auflade- und Ladungswechseltechnologien optimiert (Müller
u. a. [2006], Leonhard u. a. [2009], Spicher [2014]), Abgasnachbehandlungs- und Abgasnutzungssyste-
me entwickelt (Steinwender u. a. [2010], Tan u. a. [2010], Bernath u. a. [2012], Schumacher u. Marx
[2013]), die Elektrifizierung oder Hybridisierung der Nebenaggregate (Pettersson u. Johansson [2006],
Lubischer u. a. [2008], Muncrief u. a. [2012], Dorfer u. Weiler [2013]) sowie angepasste Steuerungen
und Regelungen der Nebenaggregate (Andersson [2004], Ennemoser u. a. [2012], Konrad u. a. [2013])
untersucht sowie die Elektrifizierung und Hybridisierung des Antriebsstrangs betrachtet (Parsegian
[1969], Hoffman [1972], Lange [2010], Andaloro u. a. [2012], Töpfer u. a. [2012], Kuberczyk u. a. [2013],
Freimann [2014]).
Im Omnibus nimmt die Klimaanlage innerhalb der Gruppe der Nebenverbraucher die Stellung
mit dem größten Einfluss auf die Verbrennungskraftmaschine ein, s. Andersson [2004], Kuitunen u.
Kratzing [2014], Jaybhay u. a. [2015]. Folglich besteht ein perspektivisches Potenzial zur Verbesserung
der Fahrzeuggesamteffizienz durch Verbesserung der Klimaanlage und resultierend zur Reduktion
der Emissionen, s. Kirsamer [1998]. An diesem Punkt setzt die vorliegende Arbeit an und untersucht
Maßnahmen und Konzepte zur Verbesserung der Klimakälteproduktion sowie dem bedarfsorien-





In Deutschland waren zu Jahresbeginn 2017 nach Angaben des Kraftfahrt-Bundesamtes 78.949
Omnibusse zugelassen, wobei eine spezifische Unterteilung der Omnibuseinsatzsegmente in Stadtbus-
verkehr, Regionalverkehr, Gelegenheitsverkehr und Linienfernverkehr durch die Zulassungszahlen des
KBA [2017a] nicht wiedergegeben werden. Die Zulassungszahlen spiegeln jedoch eine Trendwende ab
2013 wieder, welche im Wesentlichen mit der Liberalisierung des Fernbusmarktes in diesem Jahr
korreliert. Waren die Fahrzeugbestandszahlen bis 2012 für Omnibusse rückläufig, stiegen ab 2013 die
Neuzulassungszahlen und der Fahrzeugbestand wuchs in diesem Jahr um 2.961 Fahrzeuge an, s. KBA
[2012], KBA [2017a, b]. Dieser Bestandszuwachs wird durch die Daten des Statistischen-Bundesamtes
für die Jahre 2012 und 2016 bestätigt. Demnach stieg die jährliche Beförderungsleistung mit Omni-
bussen von 2,5 Mio.-Fahrgäste in 2012 auf 23 Mio.-Fahrgäste in 2016, wobei die Beförderungsleistung
im Liniennahverkehr nahezu gleich geblieben ist, s. Destatis [2017]. Gleichzeitig ist die Anzahl
der Fernbuslinien ohne grenzüberschreitende Ziele von 131 in 2013 auf 305 in 2016 angestiegen,
womit in Deutschland insgesamt 8.990 Linienfahrten wöchentlich bedient werden, s. BAG [2016].
Der Fernbusmarkt zeigt damit einen deutlichen Wachstumstrend dem, zum aktuellen Stand des
deutschen Linienfernverkehrs, zukünftig eine nahezu Verdopplung prognostiziert wird, s. Eisenkopf


































































Abbildung 1.1.: Primärenergieverbrauch und CO2-äquivalente Emissionen im Verkehrsmittelvergleich,
Stand 2007 und prognostiziertes Reduktionspotenzial für 2015 für einen durchschnittlichen Auslastungsgrad
von 70% nach ifeu [2009] sowie Trendentwicklung für den Reisebus nach Nutzfahrzeugstudie [2016] mit
Potenzialverbesserung für die betrachtete Weiterentwicklung im Bereich: Motor/Getriebe, Abwärmenutzung
und Optimierung Nebenaggregate für den Zeithorizont 2030.
Nach einer Studie des Instituts für Energie- und Umweltforschung (ifeu) ist die Personenbeför-
derung mit dem Reisebus in Gegenüberstellung zu verschiedenen anderen Reiseverkehrsmitteln
im ökologischen Sinn am besten, s. ifeu [2009]. Abbildung 1.1 zeigt die im Rahmen dieser Studie
ermittelten Primärenergieverbräuche der betrachteten Verkehrsmittel sowie die entsprechenden CO2-
äquivalenten Emissionen in Bezug auf einen Platz-km. Der Primärenergieverbrauch beschreibt dabei
den gesamten Verbrauch der für die Gewinnung, Wandlung, Distribution und für den Endvorgang
benötigte Energie unter Einbeziehung aller Verluste in dieser Kette, geläufig als Well-to-Wheel
bekannt, s. Braess u. Seifert [2013]. Die dargestellten CO2-Äquivalente geben in diesem Zusam-
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menhang die Summe aller in dieser Kette emittierten Emissionen bezogen auf die Wirkung einer
vergleichbaren emittierten Menge CO2 wieder. In der ifeu-Studie werden gleichzeitig Prognosen für
die Reduktion des Primärenergieverbrauchs und der Emissionen dargestellt, wobei die Reduktions-
potenziale der dargestellten Verkehrsmittel auf technologische Weiterentwicklungen zurückzuführen
sind. Von diesen auf technologischen Fortschritten basierenden Reduktionspotenzialen ausgenommen
ist das in der Studie angenommene Verbesserungspotenzial des Reisebusses. Das in der Studie angege-
bene Verbesserungspotenzial des Reisebusses beruht ausschließlich auf einer vermehrten Bestuhlung
und reduziert allein hierdurch den angegebenen Primärenergieverbrauch je Platz-km. Dieses nicht auf
technologischen Verbesserungen des Antriebsenergieverbrauchs basierende Potenzial wird durch die
publizierten Emissionsvergleiche verschiedener Verkehrsmittel durch das Umweltbundesamt bestätigt.
In diesen Emissionsvergleichen für die Bezugsjahre 2010 und 2014 werden keine Veränderungen des
Primärenergieverbrauchs und der Emissionen für den Reisebus dargestellt, s. UBA [2012] und UBA
[2016]. Daneben zeigt die von der Shell GmbH und dem Institut für Verkehrsforschung des DLR
durchgeführte Studie über Trends und Perspektiven aktueller und zukünftiger Entwicklungen in der
Nutzfahrzeugtechnik für Lkw und Busse eine ähnliche Potenzialabschätzung, s. Nutzfahrzeugstudie
[2016]. Die darin dargestellte Trendentwicklung benennt für den Betrachtungshorizont 2020 keine
Änderung bezüglich Gesamteffizienz bzw. Kraftstoffverbrauch für den Reisebus aufgrund technologi-
scher Fortschritte. Im Wesentlichen wird vorerst ab dem Zeithorizont 2030 eine Verbesserung des
Kraftstoffverbrauchs aus der Summe von effizienzverbessernder Maßnahmen für Motor, Getriebe,
Abwärmenutzung und optimierter Nebenaggregate erwartet.
Die in den zuvor genannten Studien als nicht vorhanden angenommenen Verbesserungspotenziale
werden zum Beispiel bei Bergk u. a. [2017] kritisiert und stehen im Wesentlichen Widerspruch zu den
vom Autor geführten Untersuchungen: s. Kaiser u. a. [2012a, b, c], Kaiser u. a. [2013] und Kaiser u. a.
[2015]. In diesen vom Autor vorgestellten Untersuchungen werden Verbesserungspotenziale aufgrund
geeigneter Thermomanagementmaßnahmen im Bereich der Fahrzeugklimatisierung dargestellt und
zeigen deutlich derzeit mögliche Potenziale zur Effizienzverbesserung von Reisebussen. Die hierzu
untersuchten Thermomanagementmaßnahmen gründen dabei auf dem gegenwärtig eingesetzten
Technologiestand zur Klimakälteproduktion auf Basis des Kompressions-Kaltdampfprozesses sowie
dessen Betriebsstrategien.
In Orientierung an diesen gerade erwähnten Widerspruch werden in der vorliegenden Arbeit
umfangreich Maßnahmen und Konzepte zur Effizienzverbesserung des Reisebusses auf Basis des
kompressionsbasierten Kaltdampfprozesses methodisch untersucht und im Gegensatz zu den oben
aufgeführten Studien derzeit bereits mögliche Verbesserungspotenziale dargelegt. Dabei wird auf-
gezeigt, dass durch vergleichsweise einfache Verbesserungsmaßnahmen und -konzepte allein im
Bereich des Klimatisierungssystems der Kraftstoffverbrauch des Reisebusses und damit die indirek-
ten, kraftstoffverbrauchsbasierten Treibhausgasemissionen verringert werden können. Angesichts der
dadurch möglichen Reduzierung der indirekten Treibhausgasemissionen wird damit den politischen
Forderungen aus dem Kyoto-Protokoll und dem Pariser Übereinkommen von 2015 nachgegangen.
Daneben werden gleichzeitig mit dem Montreal-Protokoll und der Ergänzung durch das Kigali-
Abkommen von 2016 die Minderung des Treibhausgaspotenzials derzeit verwendeter Kältemittel
sowie die Reduzierung direkter Treibhausgasemissionen aus Klimatisierungssystemen gefordert. Diese
direkten Treibhausgasemissionen aufgrund ungewollter Freisetzung derzeit eingesetzter Kältemittel,
z.B. R-134a, mit hohem Treibhausgaspotenzial sind durch Unfälle, Leckagen und Wartungsarbeiten
entsprechend der großen Kältemittelfüllmenge in Omnibusklimaanlagen erheblich, s. Schwarz [2007],
Eberwein [2011]. Aus diesem Grund werden in den Maßnahmen- und Konzeptbewertungen der vorlie-
genden Arbeit, neben dem konventionell eingesetzten Kältemittel R-134a, zusätzlich die Betrachtung
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der alternativen Ersatzkältemittel R-1234yf und R-445A sowie des natürlichen Kältemittels R-744
(CO2) einbezogen. Die Untersuchung der Maßnahmen und Konzepte sowie die Betrachtung der ver-
schiedenen Kältemittel erfolgt dabei auf Basis eines Gesamtfahrzeug-Systemmodells eines Reisebusses
sowie unterschiedlicher Klimaregionen mit unterschiedlichen Leistungsanforderungen an das Klima-
tisierungssystem. Dazu werden für die gewählten Klimaregionen jeweils ein Fahrstreckenszenario
realitätsnah nachempfunden und auf dieser Basis virtuelle Fahrten monatlich über das Jahr verteilt
durchgeführt. Grundlegend soll hiermit gezeigt werden, dass sowohl die indirekten als auch die
direkten Treibhausgasemissionen des Reisebusses bereits derzeitig durch technologische Maßnahmen
und Konzepte im Bereich des Nebenverbrauchers Klimaanlage verringert werden können. Darüber
hinaus ist nach Wissen des Autors in der Literatur keine wissenschaftliche Arbeit bekannt, welche
umfassend und vergleichend Verbesserungsmaßnahmen und -konzepte sowie verschiedene Kältemittel
für die Klimakälteproduktion im Omnibus untersucht.
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In diesem Abschnitt wird eine kurze Übersicht zur Fahrzeugklasse der Omnibusse und den hier
eingesetzten unterschiedlichen Klimatisierungssystemen gegeben. Weiterhin werden das in dieser
Arbeit zugrunde liegende spezifische Klimatisierungssystem des Reisebusses sowie die allgemeinen
Leistungsanforderungen an den Kühlbetrieb der Klimaanlage dargestellt. Darauf folgt ein Exkurs
in die Frage aktueller und zukünftiger in der Omnibusanwendung möglicher Kältemitteloptionen.
Abschließend wird die Literatur zu unterschiedlichen Konzepten für die omnibusspezifische Klima-
kälteproduktion sowie zu Omnibusmodellen zur Verbrauchs- und Thermomanagementsimulation im



























Abbildung 1.2.: Allgemeine Kategorisierung von Omnibussen (eigene Unterteilung).
Omnibusklassifizierung und Klimakälteproduktion im Omnibus
Der Begriff Omnibus ist eine sehr allgemeine und gleichsam die geläufigste Umschreibung für die
in der Richtlinie 2007/46/EG [2011] amtlich definierte Fahrzeugklasse der Kraftomnibusse (KOM).
Innerhalb dieser abgegrenzten Fahrzeugklasse werden Fahrzeugunterarten unterschieden, welche
sich grundlegend nach Richtlinie 2001/85/EG [2001] durch die mögliche Anzahl zu befördernder
Fahrgäste sowie der Anzahl von Steh- und Sitzplätzen charakterisieren. Neben dieser gerade ge-
nannten Unterteilung werden Omnibusse typischerweise nach ihren Aufbaukonzepten, d.h. nach den




Kennzeichnend für den Einsatz beispielsweise als Stadtbus sind Niederdecker-Solobusse und
Niederdecker-Gelenkbusse, die durch ihre Niederflurtechnik das Ein- und Aussteigen für Fahrgäste
erleichtern. Reisebusse hingegen werden größtenteils als Superhochdecker entworfen, wodurch neben
der für die Fahrgäste als angenehm empfundenen höheren Sitzposition unter anderem benötigter
Gepäckstauraum unter dem Fahrgastraum geschaffen wird, s. Bühler [2000].
Entsprechend den ausprägungsspezifischen Fahrzeuggrößen werden in den Omnibusunterarten
Klimatisierungssysteme unterschiedlicher Leistungsgruppen eingesetzt. In kleineren Omnibussen, wie
Mini- und Midibus, kommen gewöhnlich Klimaanlagen mit Kälteleistungen um 6-18 kW zum Einsatz,
wohingegen in größeren Omnibussen Anlagen mit Kälteleistungen um 20-50 kW verwendet werden.
Neben den Leistungsgruppen werden Klimatisierungssysteme auch in verschiedenen Bauformen
ausgeführt, gewöhnlich unterscheidet man diese in Kompaktanlagen, Integrierte-Kompaktanlagen,
Splitanlagen und Anbau- oder Aufdach-Kompaktanlagen, s. Köhler [1988], Mayer [1997]. Eine weite-
re, aber seltene Ausführung sind Sekundärkreislaufsysteme, s. Gumbel [1998], Lemke u. Kosowski
[2005], Bolz u. a. [2011]. Derartige Konzepte nutzen ein sekundäres Trägerfluid, für gewöhnlich ein
Wasser-Glykol-Gemisch, welches für den Kühl- bzw. Heizbedarf konditioniert und zur Innenraumkli-










Abbildung 1.3.: Topologie des Klimatisierungssystems im Reisebus mit Aufdachkompaktanlage
(Fahrgastraum-Klimatisierung), Frontbox (Fahrerarbeitsplatz-Klimatisierung) und Kältemittelverdichter
im Motorraum (angetrieben von Verbrennungskraftmaschine mittels Riementrieb).
Gegenüber dem Sekundärkreislaufsystem konditionieren die aufgezählten typischen Klimaanla-
genbauformen den Zuluftstrom des zu klimatisierenden Innenraums direkt, also ohne sekundäres
Trägerfluid. Hierzu enthalten beispielsweise Integrierte-Kompaktanlagen alle Komponenten zum
Kühlen, Heizen und Lüften. Bei Splitanlagen sind dagegen nicht alle Systemkomponenten in einem
Anlagengehäuse untergebracht. Typischerweise werden in Splitanlagen die Systemkomponenten an
zwei örtlich getrennten Positionen im Fahrzeug untergebracht. Zudem müssen in Splitanlagen Kom-
ponenten zum Lüften und Heizen nicht zwangsläufig enthalten sein. Die Aufdachkompaktanlage ist
die verbreitetste Bauform bei Eindecker-Omnibussen (s. Lampe u. a. [1985], Hassel u. a. [2005], Boltz
[2005], Mallak [2007], Schütz [2008]). Bei diesem Anlagentyp befinden sich alle Systemkomponenten
zum Kühlen, Heizen und Lüften, mit Ausnahme des Kältemittelverdichters, in einem Anlagengehäuse
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auf dem Fahrzeugdach, s. Abbildung 1.3. Daneben nimmt die Klimatisierung des Fahrerarbeitsplatzes
eine Sonderstellung ein und wird durch eine zusätzliche Kompakteinheit (Frontbox) individuell
klimatisiert, s. Zimmermann [1992], Wolf u. Thelen [1993], Kamuf [2002].
Für die Klimatisierung der Liniennahverkehrsbusse, im Wesentlichen Stadt- und Überlandbusse,
ist im Kühlbetrieb die Absenkung der Fahrgastraumtemperatur nach Rahmenempfehlungen des Ver-
bandes Deutscher Verkehrsunternehmen e.V. um ∆T=3 K unterhalb der Umgebungslufttemperatur
ausreichend, s. VDV Schrift 236 [1996], VDV Schrift 231 [2004]. Demgegenüber werden durch die
Güte- und Prüfbestimmung des GBK e.V. an die Klimatisierung des Reisebusses erheblich höhere
Grundanforderungen gestellt, s. Bühler [2000]. Die Mindestanforderungen der Güte- und Prüfbestim-
mung des GBK e.V. an den Kühlbetrieb sind zum einen die gleichmäßige Fahrgastraumabkühlung
auf +25 ◦C bei einer Außentemperatur von +32 ◦C und zum anderen die Erhaltung der Fahrgas-
traumtemperatur von +25 ◦C mit stündlichem 15-fachem Luftwechsel bei einer Außentemperatur
von +32 ◦C und einer relativen Luftfeuchtigkeit von 70 %. Zudem wird gefordert, dass während
der Fahrt mit voll besetztem Fahrzeug der Temperaturunterschied im Fahrgastraum entlang der
Fahrzeuglängsachse nicht mehr als ∆T=± 2 K betragen darf, s. VDI 6032 [2004].
Neben den Anforderungen des GBK e.V. haben Bushersteller vor dem Hintergrund der globalen
Einsatzfähigkeit von Reisebussen zusätzliche Lastenhefte erarbeitet. In diesen Hersteller-Lastenheften
werden wesentlich höhere Leistungsanforderungen definiert, unter anderem wird zum Beispiel die
Absenkung der Fahrgastraumtemperatur bis auf mindestens +22 ◦C bei einer Außentemperatur
von +40 ◦C gefordert, s. Sonnekalb [2006].
Die Untersuchungen in der vorliegenden Arbeit konzentrieren sich nach der in Abbildung 1.2
dargestellten Kategorisierung auf einen Reisebus und einer für diese Fahrzeugklasse typischen
Aufdachkompaktanlage mit Frontbox (s. Abbildung 1.3). Hierzu werden zwei Anlagensysteme be-
trachtet, zum einen das in dieser Fahrzeugklasse am häufigsten installierte System mit einer typischen
Verdampfer-Nennleistung von 40 kW und dem Kältemittel R-134a und zum anderen ein am Markt
angebotenes System mit einer Verdampfer-Nennleistung von 33 kW und dem Kältemittel R-744.
Kältemitteldiskurs
Der Großteil der Klimaanlagen des weltweiten Busflottenbestandes sowie die Klimaanlagen in
neu produzierten Omnibussen sind und werden derzeit mit dem Kältemittel R-134a ausgerüstet,
s. Köhler [2011]. Das Kältemittel R-134a hat allerdings einen erheblichen Einfluss auf den Treib-
hauseffekt und wird mit einem Treibhauspotenzial von GWP=1430 ausgewiesen, s. EPA [2013].
Um dem fortlaufenden Anstieg von Treibhausgasen in der Atmosphäre entgegenzuwirken, wurde
1997 das Kyoto-Protokoll verfasst, welches neben der Senkung der weltweiten CO2-Emissionen
auch die Verbesserung von bereits vorhandenen R-134a-Anlagen bezüglich Effizienz und Leckage
sowie die Verwendung von alternativen Kältemitteln vorsieht. Das Europäische Parlament und der
Rat der Europäischen Union haben in diesem Zusammenhang die Richtlinie 2006/40/EG [2006]
verabschiedet, in der ein schrittweises Verbot von Kältemitteln mit einem Treibhauspotenzial von
GWP>150 in neuen Pkw-Klimaanlagen forciert wird. Die Klimaanlage im Reisebus ist von dieser
Gesetzgebung aktuell nicht betroffen. Allerdings ist die Ausweitung der Richtlinie 2006/40/EG [2006]
auf weitere Fahrzeugklassen, wie dem Omnibus, vorstellbar. Daneben wurde aufgrund der nicht allein
auf den Verkehrssektor limitierten Verwendung von Fluorkohlenwasserstoffen (HFKW und FKW, wie
R-134a) die Verordnung (EU) 517/2014 [2014], auch bekannt als F-Gas-Verordnung, verabschiedet.
Hiermit soll das Inverkehrbringen von F-Gasen in allen Anwendungszweigen und die im Umlauf
befindlichen HFKW- und FKW-Mengen durch Verwendungsverbote in Verbindung mit Wartung
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und Instandsetzung sukzessive reduziert werden. Auf der Ebene der Vereinten Nationen wird dieses
Ziel durch die Ergänzung des Montreal-Protokolls mit dem Kigali-Abkommen verfolgt, s. BMUB
[2016]. Folglich wird sich die Verfügbarkeit der derzeit konventionellen synthetischen Kältemittel
mit GWP>150 im Verlauf der Lebensdauer sowohl bestehender als auch zukünftiger Klimaanlagen
wesentlich reduzieren, wodurch die Beschaffung zunehmend unwirtschaftlicher werden wird.
Eine Alternative für die Omnibusklimatisierung auf Basis des natürlichen Kältemittels R-744
(CO2, GWP=1) wurde bereits Mitte der 1990er von Köhler [1995], Köhler u. Sonnekalb [1996a, b]
erforscht und bis zum erfolgreichen Serieneinsatz weiterentwickelt, s. Köhler u. a. [1998], Köhler
u. Sonnekalb [1998], Sonnekalb [2002]. Nach Angaben der Deutschen Umwelthilfe sind seit Ende
2015 mindestens 100 Busse mit einer R-744-basierten Klimaanlagen in Betrieb gegangen, s. DUH
[2015], Huth u. Maier [2015]. Gegenwärtig werden die angebotenen R-744-basierten Systeme noch
vorwiegend in der Stadtbusanwendung jedoch mit deutlich zu erkennender Trendzunahme eingesetzt,
s. Rindsfüßer [2008], Friedrich u. Huth [2013], Mayer [2013] und Ranson [2015], UBA [2017b] sowie
Automotive World [2017]. Gleichwohl ist die Mehrheit moderner Omnibusse mit R-134a-basierten
Systemen ausgerüstet oder werden mit dieser Standardtechnik ausgerüstet in Betrieb genommen.
Alternativen für eine Umstellung der R-134a-basierten Systeme sind sogenannte Ersatz bzw. Retrofit
oder Drop-In Kältemittel, welche ähnliche thermodynamische Eigenschaften wie R-134a besitzen,
jedoch einen geringeren GWP-Wert aufweisen, s. Brown [2009], Low u. Schwennesen [2014].
Von Achaichia u. San Román [2011] wird für die Kältemittelumstellung in Omnibusklimaanlagen
das Kältemittel R-1234yf (GWP=4) untersucht. Achaichia u. San Román [2011] zeigen dabei auf
Basis von Messung, dass hiermit ähnliche Leistungen und Effizienzen im Vergleich zu R-134a erzielt
werden können. Die europäische Automobilindustrie hat sich im Kontext der Kältemittelumstellung
aufgrund der Richtlinie 2006/40/EG [2006] bereits 2009 für R-1234yf als Alternative für R-134a
entschieden, s. Sorg [2010], Wertenbach [2011], Hoffmann [2017]. Infolge einer bereits diskutier-
ten Ausweitung der Richtlinie 2006/40/EG [2006] auf Omnibusse und unter Berücksichtigung der
Verordnung (EU) 517/2014 [2014] könnte sich der Omnibusbereich an der Automobilindustrie ori-
entieren und auf die Erfahrungen mit R-1234yf zurückgreifen. Allerdings wurde die Einführung
von R-1234yf im Automobilbereich angesichts der möglichen Entflammbarkeit und der toxischen
Verbrennungsprodukte kontrovers diskutiert, s. BAM [2009], Daimler AG [2012a], Schedel [2012],
KBA [2013], Burkert [2014], UBA [2014], Köhler [2015]. Aus diesem Grund sowie dem zusätzlichen
Sicherheitsaspekt durch die wesentlich höheren Kältemittelfüllmengen in der Omnibusanwendung
sind die Omnibushersteller und Zulieferer im Zusammenhang mit der Kältemittelumstellung zu
R-1234yf zurückhaltend, s. Huth u. Maier [2015], Eberspächer [2016].
Alternativen zu R-1234yf für den Einsatz in Omnibusanlagen hat zum Beispiel das Air Con-
ditioning, Heating and Refrigeration Institute (AHRI) untersucht. Innerhalb der durchgeführten
Evaluierungen wurden die Kältemittelgemische R-444A und R-450A vergleichend zu R-134a analy-
siert. Dabei zeigen beide Kältemittelgemische eine etwas geringere bis vergleichbare Kälteleistung
und Systemeffizienz, s. Kopecka u. a. [2013]. Allerdings muss R-450A als Alternativlösung für die Om-
nibusanwendung in Orientierung an die Richtlinie 2006/40/EG [2006] aufgrund des hohen GWP=605
ausgeschlossen werden. Im Gegensatz zu R-450A weist R-444A einen GWP=92 auf, zeigt aber eine
ähnliche Entflammbarkeit wie R-1234yf, s. SAE MRB CRP [2013]. Eine weitere mögliche Lösung
ist das innerhalb der MAC-Refrigerant-Blend-Gruppe des SAE geführten Cooperative-Research-
Program untersuchte Kältemittelgemisch R-445A. Der GWP=130 von R-445A ist im Vergleich zu
R-444A höher, demgegenüber steht jedoch eine geringere Entflammbarkeit, s. SAE MRB CRP [2013].
Die positive Einsatzfähigkeit von R-445A als alternatives Kältemittel in der Automobilanwendung
wurde innerhalb der MAC-Refrigerant-Blend-Gruppe durch eine Reihe von Untersuchungen detailliert
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nachgewiesen und als mögliche Lösung hinsichtlich der Richtlinie 2006/40/EG [2006] umfangreich
publiziert: L’Huillier u. Peral-Antunez [2011] und Peral-Antunez [2011, 2012, 2013, 2014].
Die Verwendung von R-445A in der Omnibusanwendung wird zum Beispiel bei Schulze u. a. [2015]
und Schulze [2013] auf Basis eines theoretischen Kältemittelvergleichs dargestellt. Dabei wurde
das Klimatisierungsziel in Gegenüberstellung zum R-134a-Basissystem in vollem Umfang jedoch
mit leicht geringerer Systemeffizienz erreicht. Die dabei etwas geringere Systemeffizienz ist dabei
vergleichbar zu den Angaben von Low u. Schwennesen [2014]. Gegenüber der leicht gesunkenen
Systemeffizienz wird bei Low u. Schwennesen [2014] jedoch auch ein annähernd gleicher Zuwachs an
Kälteleistung für den Einsatz von R-445A dargestellt.
Für die R-134a-Klimakältekreisläufe in Omnibussen sind bereits mit den alternativen Kältemit-
teln R-1234yf und R-445A sowie mit dem natürlichen Kältemittel R-744 Möglichkeiten gegeben,
um den oben aufgezählten Gesetzgebungen nachzukommen. In der Literatur sind vergleichende
Untersuchungen mit diesen vier Kältemitteln im Zusammenhang mit Verbesserungsmaßnahmen und
-konzepten innerhalb der Omnibusanwendung nicht bekannt und sollen aus diesem Grund in der
vorliegenden Arbeit untersucht werden.
Alternative Systeme und Konzepte für die Omnibusklimatisierung
Die Untersuchungen in dieser Arbeit konzentrieren sich, wie bereits in den vorangegangen Ab-
schnitten dargestellt, auf den konventionellen Kompressions-Kaltdampfprozess. Daneben werden
in der Literatur alternative Systeme und Konzepte für die Omnibusklimatisierung vorgestellt, auf
deren Grundlage mögliche umweltfreundliche und effiziente Lösungen untersucht werden. Diese
alternativen Systeme und Konzepte werden nachfolgend dargestellt. Unterschieden werden diese
alternativen Systeme und Konzepte dabei hinsichtlich ihres zugrunde liegenden disruptiven oder
konservativen Ansatzes. Disruptive Ansätze sind in diesem Zusammenhang alternative Technologien
zur Klimakälteerzeugung, welche den Kompressions-Kaltdampfprozess verdrängen könnten. Dagegen
bauen konservative Ansätze auf den konventionellen Kompressions-Kaltdampfprozess auf, ohne diese
Technologie grundlegend verdrängen zu wollen. Kategorisierungen und Beschreibungen disruptiver
Technologien zeigen Brown u. Domanski [2014] sowie Goetzler u. a. [2014a, b], worunter beispielsweise
die Magnetokalorik, Thermoelektrik oder die Thermoakustik vorgestellt werden. Allerdings werden
diese Technologien, aufgrund des derzeit vorhandenen geringen Leistungsniveaus, nicht als mögliche
alternative Lösungen für bestehende Kompressions-Kaltdampfsysteme angesehen. Daneben werden
bei Brown u. Domanski [2014] sowie Goetzler u. a. [2014a, b] ebenso die Verdunstungskühlung und
die Absorptionkältemaschine beleuchtet, welche bereits für die Klimatisierung von Omnibussen
untersucht wurden. Hierzu zeigt zum Beispiel Pesaran u. a. [1992] die Kühlung der Innenraumzuluft
durch Verdunstungskühlung mit Wasser als umweltfreundliche Alternative zu den zu dieser Zeit
verwendeten Kältemitteln in Kompressions-Kaltdampfsystemen. Realisierungen von Verdunstungs-
kühlsystemen für die Omnibusanwendung, vergleichbar zu den heutigen Aufdachkompaktanlagen,
werden bei Ferdows [1989, 1994] präsentiert. Zudem waren nach Angaben von Bom u. a. [1999] in
den 1990er über 400 Busse in den USA und mehr als 1200 Busse in Australien mit dieser Technologie
ausgerüstet. Allerdings hat sich dieses Konzept aufgrund der Einsatzlimitierung auf sehr warme und
trockene Klimate nicht weiter durchsetzen können.
Die Absorptionskältemaschine untersuchen beispielsweise Teng [2010] und Schulze [2013] als
mögliches substituierendes Konzept für den konventionellen Klimakältekreislauf im Omnibus. In
den dazu vorgestellten Systemen wird zum Austreiben des Kältemittels (R-717: Ammoniak) im
Generator die bislang ungenutzte Energie des Abgasstroms der Verbrennungskraftmaschine verwen-
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det. In Gegenüberstellung mit dem konventionellen R-134a-Referenzsystem zeigt die bei Schulze
[2013] untersuchte Absorptionskältemaschine erhebliche Leistungsschwächen und eine unzureichende
Innenraumkühlung. Vergleichbar dazu sind die Ergebnisse von Teng [2010], welche ausschließlich bei
sehr hohen Abgasenthalpieströmen die erforderliche Kälteleistung zeigen.
Der ebenso disruptive Ansatz von Jaruwongwittaya u. Chen [2012] nutzt ebenso die Abgasenergie
der Verbrennungskraftmaschine zum Antrieb eines Kaltdampfprozesses. Als Kältemittel wird R-718
(Wasser) eingesetzt. Das Kältemittel wird dabei in einem Generator durch den Abgasenthalpystrom
zum Sieden und Verdampfen gebracht und anschließend durch zwei Ejektor- bzw. Dampfstrahl-
pumpenstufen geführt, wodurch der eigentliche Kältekreislauf angetrieben und vom Kältemittel
durchlaufen wird.
Mit Hilfe eines Abgasnutzungssystems können ebenso Konzepte mit konservativem Charakter
realisiert werden, zum Beispiel mit dem von Ebeling [2019] im Reisebus untersuchten Abgasnut-
zungssystems auf Basis eines Rankine-Prozesses. Auf Grundlage der von Ebeling [2019] bestimmten
Rekuperationspotenziale sowie der vorstellbaren Wandlung dieser in elektrische Energie, ist die Ver-
wendung eines Hybridverdichters eine konzeptionelle Alternative zum konventionellen mechanischen
Verdichter. Das bestehende Kompressions-Kaltdampfsystem bleibt bei diesem Konzept unverändert,
allein der Kältemittelverdichter wird durch einen Hybridverdichter, welcher mechanisch und zugleich
elektrisch angetrieben werden kann, ersetzt, s. Iri u. a. [2000], Mahrmann [2003].
Weitere konservative Ansätze sind parallel betriebene Klimakältekreisläufe. Bei Köhler [1988]
wird hierzu ein Zweikreissystem erwähnt, dass sich in seiner Anordnung durch zwei voneinander
getrennten Kreisläufen, typischerweise linke und rechte Fahrzeugseite, charakterisiert. Aufgrund
der Teilung können unter anderem konstruktiv kleinere Verdichter mit neigungswinkelverstellbarer
Taumelscheibenkonstruktionen verwendet werden. Neben der vorteilhafteren Einbausituation im
Motorraum kann die Effizienz entsprechend der Leistungsregelung potenziell verbessert werden. Da-
neben zeigt Monsour [2008] ein weiteres parallel betriebenes Zweikreissystem, bei dem die Verdampfer
von zwei Kreisläufen sowohl auf der rechten als auch auf der linken Fahrzeugseite installiert sind.
Die zwei Kreisläufe können dabei unabhängig voneinander entsprechend dem Kälteleistungsbedarf
betrieben werden. Das Kältemittel durchströmt dabei die Kreisläufe parallel, wobei die Luft auf
beiden Fahrzeugseiten seriell durch die Verdampfer beider Klimakältekreisläufe geführt wird.
Ein konservatives Konzept mit dezentraler Zuluftkonditionierung durch mehrere Parallelkreisläufe
wird von Scheid u. Nicolodi [2005] vorgestellt. In dieser Systemarchitektur wird die zentrale Auf-
dachkompaktanlage durch mehrere kleinere Dacheinheiten abgelöst. Darüber hinaus verfolgt dieser
Ansatz einen monolithischen Modulaufbau, indem alle Teilkomponenten, wie Kältemittelverdichter,
Verflüssiger, Verdampfer, Gebläse, Heizungswärmeübertrager usw. in den dezentralen Dachmodulen
enthalten sind. Der Verdichter wird dabei elektrisch angetrieben und kann vorzugsweise stufenlos
geregelt werden. Das Konzept dezentral-modularer Dacheinheiten wird aktuell von Peteranderl [2018]
für die Klimatisierung insbesondere elektrisch angetriebener Omnibusse in Verbindung mit dem
Kältemittel R-744 untersucht.
Im Vergleich zum oben dargestellten aktuellen Stand der Technik mit Aufdachkompaktanlagen
bedeutet die Realisierung der gerade erwähnten konservativen Ansätze auf Basis aufwendiger Ab-
gasnutzungssysteme oder Parallelkreisläufe einen zusätzlichen konstruktiven Aufwand. Daneben
bieten Maßnahmen und Konzepte mit geringem konstruktiven Umsetzungsaufwand gleichermaßen
Potenziale für die Effizienzverbesserung der etablierten Klimatisierungssysteme. Diese mit geringem
konstruktiven Aufwand zu realisierende Maßnahmen und Konzepte sind Untersuchungsgegenstand
der vorliegenden Arbeit. Die Beschreibungen sowie die Literaturübersichten dieser zu untersuchenden
Maßnahmen und Konzepte werden in den nachfolgenden Kapiteln 4 bis 8 vorgestellt.
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Omnibusmodelle zur Verbrauchs- und Thermomanagementsimulation
Die numerische Simulation hat sich als effizientes Hilfsmittel im Entwicklungs- und Testprozess
von Verbesserungsmaßnahmen etabliert. Die Verwendung von geeigneten Simulationsmodellen er-
möglicht zum Beispiel die differenzierte Untersuchung von Effekten aufgrund von Modifizierungen
des Klimatisierungssystems und den Folgen hinsichtlich Temperaturänderungen im Fahrzeugin-
nenraum sowie der Änderung des Energieverbrauchs, vgl. Arici u. a. [1999], Flögel u. a. [2000],
Jagsch u. a. [2006], Soppa u. Lund [2012]. Der Einsatz einer Systemsimulation fördert dabei das
Verständnis der vielschichtigen Wechselwirkungen zwischen den verschiedenen Teilsystemen sowie
die Bewertung einer Gesamteffizienz, s. Lund u. a. [2008], Haase [2009]. In der Literatur werden
dazu einige Omnibusmodelle zur Verbrauchs- und Thermomanagementsimulation im Bereich der
Fahrzeugklimatisierung vorgestellt: Bei Sonnekalb u. a. [2008] wird ein Omnibussystemmodell prä-
sentiert, welches für den Untersuchungsfokus der Reduktion des Kraftstoffverbrauchs durch den
Einsatz einer R-744-basierten Wärmepumpe entwickelt wurde. Mit Hilfe dieses Systemmodells
werden neben verschiedenen Wärmepumpen-Kreislauftopologien ebenso verschiedene dynamische
Lastanforderungen betrachtet. Im Rahmen dieser Untersuchung wurden für die Abbildung des
Systemverhaltens instationäre Komponenten- und Systemmodelle für den Fahrzeuginnenraum, den
Kühlmittel- sowie den Kältemittelkreislauf implementiert. Das Anwendungsbeispiel von Kossel [2011]
greift im Wesentlichen auf die vorherigen Entwickelungen bei Sonnekalb u. a. [2008] zurück. Im
Unterschied steht die Betrachtung der Innenraumkühlung im Sommerbetrieb auf Grundlage eines
R-744-basierten Klimakältekreislaufes. Modelliert wurden dazu die dynamische Fahrzeuglängsdy-
namik sowie ein instationäres Innenraum-, Kühlmittel- sowie Kältemittelkreislaufmodell. Neben
der bei Kossel [2011] hauptsächlichen Darstellung der heterogenen Simulationstechnik steht in
der Anwendung des Omnibusmodells der Vergleich zweier Betriebsstrategien zur Leistungs- und
Innenraumlufttemperaturregelung mit dem Klimakältekreislauf im Vordergrund.
Verschieden zu den detaillierten instationären Simulationsmodellen bei Sonnekalb u. a. [2008]
oder Kossel [2011] ist die Abbildung des Omnibus-Klimatisierungssystems bei Kuitunen u. Krat-
zing [2014]. Ziel von Kuitunen u. Kratzing [2014] ist die Erweiterung einer bereits vorhandenen
simulationsbasierten Gesamtsystembewertung zur standardisierten CO2-Emissionszertifizierung von
schweren Nutzfahrzeugen, hier der Omnibus, s. Fontaras u. a. [2013], Zacharof u. Fontaras [2016].
Die Systemmodellierung stützt sich dabei, aufgrund der Diversität von Nutzfahrzeugkategorien und
Bauvarianten, auf einfache komponentenorientierte Kennfelder und Kennzahlen. Die Ergänzung um
das Klimatisierungssystem von Kuitunen u. Kratzing [2014] folgt dieser Strategie, woraufhin auf
Grundlage einer gewählten Busvariante und der Bilanzierung der notwendigen Klimatisierungsleis-
tung eine konstante durchschnittliche Verbraucherleistung in die Gesamtsystemberechnung einfließt,
vgl. Dünnebeil u. a. [2015].
Das in der vorliegenden Arbeit implementierte Omnibussystemmodell beinhaltet im vollem Um-
fang die mit dem Klimatisierungssystem in Wechselwirkung stehenden Komponenten und Teilsysteme
in einer vollständig dynamischen Gesamtfahrzeugsimulation. Dafür werden zum einen detaillierte
Referenzmodelle für einen R-134a- und einen R-744-Klimakältekreislauf modelliert. Zum anderen
werden die in Wechselwirkung stehenden Teilsysteme Motorkühl- und Heizungskreislauf, Fahrzeugin-
nenraum, elektrisches Bordnetz, Regler des Klimatisierungssystems sowie die Fahrzeuglängsdynamik
mit Antriebsstrang aufgebaut und sowohl alle relevanten Wärmeübergänge, Druck-, Reibungs- und
Wärmeverluste als auch Regelungs- und Steuerungsprozesse abgebildet. Diese sehr detaillierte und
vollständig dynamische Systemmodellierung ist im Vergleich zu den zuvor beschriebenen Systemmo-
dellen neuartig für die Bewertung von Verbesserungsmaßnahmen und der Gesamtfahrzeugeffizienz.
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1.3. Ziele der Arbeit
Die vorangegangene Literaturübersicht hat gezeigt, dass keine wissenschaftliche Arbeit vorhanden
ist, welche in einem umfassenden Zusammenhang Verbesserungsmaßnahmen sowie verschiedene
Kältemittel für die Klimakälteerzeugung in der Omnibusanwendung vergleichend untersucht. Hier-
zu ist im Besonderen keine Bewertung auf Basis verschiedener realitätsnaher Randbedingungen
und differenzierter Wechselwirkungen im Gesamtfahrzeugsystem bekannt. Ziel dieser Arbeit ist es,
einen Beitrag zum Schließen dieser Lücke in Wissenschaft und Literatur auf Basis des Stands der
Technik zur Klimakälteproduktion im Omnibus zu leisten. Dafür soll ein neuartiges Gesamtsystem-
Simulationsmodell für einen Reisebus entwickelt werden, dass detailliert und in Gesamtheit mit
dem Klimatisierungssystem in Wechselwirkung stehende Komponenten und Teilsysteme berück-
sichtigt. Daneben sollen für verschiedene klimatische Regionen realitätsnahe Randbedingungen mit
dynamischen Fahrprofilen, basierend auf realen Fahrstrecken und diesbezüglich transiente Umge-
bungsbedingungen, generiert werden. Mit Hilfe des entwickelten Omnibusmodells und den generierten
Randbedingungen sollen anschließend für die Kältemittel R-134a und R-744 sowie für die Kältemittel
R-1234yf und R-445A die Wirkung folgender mit geringem konstruktiven Aufwand umzusetzender
Maßnahmen und Konzepte sowie die Synthese von Maßnahmen und Konzepten bezüglich Effizienz-
und Leistungssteigerung untersucht werden:
 Techniken und Betriebsstrategien zur Verbesserung der Förderleistungsvariabilität des konven-
tionellen Omnibus-Kältemittelverdichters
 Betriebsstrategie zur Reduktion des Verdampferleistungsbedarfs durch raumluftgüteorientierte
Umluftratenführung
 Techniken und Betriebsstrategien für eine energetisch günstige Kältemittelunterkühlung
 Betriebsstrategien zur dynamischen Adaption des Kältemittelhochdrucks
 Reduktion von Entspannungsverlusten durch Ejektorintegration
Für die Evaluierung der Maßnahmen und Konzepte sollen unterschiedliche Bewertungsgrößen
betrachtet werden. Die Bewertungsgrößen sind auf der Seite des Klimakältekreislaufes die Verdamp-
ferleistung Q̇VD sowie die Kälteleistungszahl COP . Auf der Seite des Gesamtfahrzeugs wird die
Effizienz der Maßnahmen- und Konzeptuntersuchungen auf Basis des Kraftstoffverbrauchs BS bewer-
tet. Weiterhin wird zur Einschätzung der Maßnahmen- und Konzeptwirkung auf den Kühlbetrieb die
mittlere Innenraumlufttemperatur des Fahrgastbereiches mit ϑmR sowie die mittlere Lufttemperatur
im Bereich des Fahrerarbeitsplatzes mit ϑFA dargestellt.
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2. Omnibus-Referenzsysteme und deren
Simulationsmodelle
In diesem Kapitel wird das Systemmodell der Omnibus-Gesamtfahrzeugsimulation auf Basis der
darin enthaltenen Teilsysteme vorgestellt. Hierzu werden in den folgenden Abschnitten der Aufbau
und die Modellierung der Teilsysteme: Klimakältekreislauf, Motorkühl- und Heizungskreislauf, Fahr-
zeuginnenraum, elektrisches Bordnetz, Regler des Klimatisierungssystems, Fahrzeuglängsdynamik
und Antriebsstrang dargestellt. Der Aufbau und die Modellierung des Klimakältekreislaufes wird
dabei zum einen für einen R-134a- und zum anderen für einen R-744-Referenz-Klimakältekreislauf
beschrieben. Im abschließenden Abschnitt dieses Kapitels werden die Randbedingungen für die
Gesamtfahrzeugsimulation und für die Bewertung der anschließenden Maßnahmen- und Konzeptun-
tersuchungen vorgestellt. Die Bestimmung der Randbedingungen basiert dabei auf der virtuellen
Nachbildung realer Fahrstrecken und Fahrten mit entsprechenden orts- und zeitabhängigen Umge-
bungsrandbedingungen.
2.1. R-134a-Klimakältekreislauf
Nachstehend wird der Aufbau des realen R-134a-Omnibus-Klimakältekreislaufes sowie des davon
abgeleiteten Simulationsmodells dargestellt. Zudem wird die Modellierung des R-134a-Kreislaufmo-
dells auf Grundlage der gewählten Wärmeübergangs- und Druckverlustkorrelationen beschrieben.
Abschließend werden die Kalibrierung des Simulationsmodells erläutert und es werden Validierungs-
ergebnisse vorgestellt.
Aufbau und Modellierung
Die Systemtopologie des konventionellen R-134a-Omnibus-Klimakältekreislaufes sowie des da-
von abgeleiteten Simulationsmodells zeigt Abbildung 2.1. Hierbei sind im Simulationsmodell des
R-134a-Klimakältekreislaufes die parallelen Verflüssiger sowie Verdampfer der Aufdachanlage, s. Ab-
bildung 1.3, jeweils zu einem charakteristischen Wärmeübertragermodell zusammengefasst. Die
geometrischen, thermischen und hydraulischen Charakteristiken der parallelen Verflüssiger sowie Ver-
dampfer werden dazu in den jeweiligen Wärmeübertragermodellen aggregiert. Für die Modellierung
des R-134a-Klimakältekreislaufes werden grundlegende Standardmodelle aus der Komponentenbiblio-
thek TIL Suite [2016] (s. Richter [2008], Tegethoff u. a. [2011], Schulze [2013] und Modellbeschreibung
in Anhang B) verwendet, welche durch die nachfolgend spezifizierten Berechnungskorrelationen
parametriert werden.
Grundlage der thermischen und hydraulischen Berechnungen in allen Komponentenmodellen
des R-134a-Kreislaufmodells sind die geometrischen Parameter des realen Klimakältekreislaufes.
Ausgehend von diesen bekannten Größen werden der erzwungene konvektive Wärmeübergang und der
Druckabfall auf der Luftseite in allen Wärmeübertragermodellen mit den von Haaf [1988] aufgestellten
Korrelationen berechnet. Die Beschreibung des Wärmeübergangs auf der Kältemittelseite ist durch
den Phasenwechselprozess des Kältemittels komplexer. Insbesondere der Wärmeübergangskoeffizient
ist in der zweiphasigen sowie phasenwechselnden Gas-Flüssigkeits-Strömung viel höher als in einphasi-
gen Gas- oder Flüssigkeitsströmungen ohne Phasenwechselprozess, s. Köhler [2014]. Aufgrund dessen
werden sowohl für die Phasenwechselprozesse, Verflüssigung und Verdampfung, als auch für den
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einphasigen Zustand entsprechende Korrelationen für die Berechnung des Wärmeübergangskoef-
fizienten verwendet. Der Wärmeübergangskoeffizient bei einphasig vorliegendem Kältemittel und
ausgebildeter laminarer Strömung (2300>Re) berechnet sich mit der bei Rohsenow u. a. [1985] sowie
Baehr u. Stephan [2006] angegebenen konstanten Nusselt-Zahl von Nu=3,657. Für die turbulente
Strömung (2300<Re) wird die von Rohsenow u. a. [1985] empfohlene Korrelation von Gnielinski
[1975] und für größere Reynolds-Zahlen von Re>104 mit der Korrelation von Dittus u. Boelter [1930]
zur Berechnung des Wärmeübergangskoeffizienten zugrunde liegenden Nusselt-Zahl herangezogen,
s. a. Incropera u. a. [2007]. Für den Phasenwechsel während des Verdampfungsprozesses bestimmt
sich der Wärmeübergangskoeffizient nach Baehr u. Stephan [2006] für eine Froude-Zahl von Fr<0,04
mit der von Shah [1976] und für eine Froude-Zahl von Fr>0,04 mit der von Chen [1966] publizierten
Korrelation, s. a. Collier u. Thome [1998]. Der Wärmeübergangskoeffizient während des Verflüssi-
gungsprozesses wird mit der ebenso von Baehr u. Stephan [2006] empfohlenen Korrelation von Shah
[1979] berechnet. Tegethoff [1999] hat in seiner Arbeit für eine vergleichbare Anwendung auf diese
zuvor genannten Korrelationen zur Berechnung der kältemittelseitigen Wärmeübergangskoeffizienten












































































































































Abbildung 2.1.: Systemtopologie R-134a-Omnibus-Anlage (oben) und abgeleitetes Simulationsmodell
(unten). Grundlage für die Modellkalibrierung und -validierung sind die in der Systemtopologie der
R-134a-Omnibus-Anlage eingetragenen Messstellen und Messgrößen.
Die Vorhersage von hydraulischen Verlusten ist aufgrund der Phasenwechselprozesse des Käl-
temittels ähnlich komplex wie die Bestimmung des Wärmeübergangs. Wallis [1969], Rohsenow
u. a. [1985] sowie Baehr u. Stephan [2006] zeigen hierzu zwei grundlegende Berechnungsansätze zur
Bestimmung der hydraulischen Verluste in der Zweiphasenströmung. Auf der einen Seite das homogene
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Berechnungsmodell, indem die Annahme gleicher Geschwindigkeiten von Flüssigkeit und Dampf gilt.
Auf der anderen Seite das heterogene Berechnungsmodell, indem Flüssigkeits- sowie Dampfphase
unterschiedliche Strömungsgeschwindigkeiten aufweisen können und somit Schlupf zwischen den
Phasen berücksichtigt werden kann. Für die Berechnungen der hydraulischen Verluste im Simulations-
modell des R-134a-Klimakältekreislaufes wird an dieser Stelle auf das homogene Berechnungsmodell
zurückgegriffen. Entsprechend der Annahme gleicher Geschwindigkeiten von Flüssigkeits- und Dampf-
phase wird die mittlere Dichte auf Grundlage des Dampfgehaltes der angenommenen homogenen
Strömung berechnet, s. Baehr u. Stephan [2006]. Die dynamische Viskosität wird daneben mit der
von McAdams u. a. [1942] vorgeschlagenen Mittelung bestimmt. In Anlehnung an Beattie u. Whalley
[1982] und Xu u. a. [2012] wird darauf aufbauend der Druckverlustbeiwert mit der von Swamee u.
Jain [1976] formulierten expliziten Approximationen der Colebrook-White-Gleichung (s. Colebrook
u. White [1937], Colebrook [1939]) berechnet. Daneben werden die hydraulischen Verluste in der
einphasigen Kältemittelströmung und ausgebildeten laminaren Strömung (2300>Re) nach der bei
Baehr u. Stephan [2006] gezeigten Herleitung zu ζ= 64Re bestimmt. In der ausgeprägten einphasigen
turbulenten Strömung (2300<Re) wird der Druckverlustbeiwert wiederum mit der Korrelation von
Swamee u. Jain [1976] berechnet.
Die Modellierung des Kältemittelverdichters folgt der bei Försterling [2003] gezeigten Beschreibung
der Verdichtercharakteristik durch die Größen: effektiver Liefergrad, effektiver isentroper Gütegrad
und isentroper Verdichterwirkungsgrad. Mit Hilfe dieser gerade aufgezählten Bewertungsgrößen
wird der Verdichter vollständig als Funktion des Ansaugzustandes hs(ps, Ts), dem Verdichtungs-
enddruck pd sowie der Verdichterdrehzahl n beschrieben, s. Abbildung 2.2. Die Formulierung von
expliziten Funktionen für die genannten Bewertungsgrößen erfolgt auf Basis gemessener stationärer
Betriebspunkte mit Variation der oben aufgezählten Abhängigkeiten. Der resultierende Verlauf der
im Verdichtermodell implementierten Funktionen für den effektiven Liefergrad λeff, dem effekti-
ven isentropen Gütegrad ηeff,is sowie dem isentropen Verdichterwirkungsgrad ηis,V im Vergleich zu
messwertbasierten Punkten zeigt Abbildung 2.2.
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Abbildung 2.2.: Modell eines typischen R-134a-Reisebusverdichters: Vergleich Messdaten und Modellkorre-
lationen der Bewertungsgrößen effektiver Liefergrad λeff, effektiver isentroper Gütegrad ηeff,is und isentroper
Verdichterwirkungsgrad ηis,V für eine exemplarische Verdichterdrehzahl von n=1250min−1 (Messdaten,
Gleichungen und Modellkorrelationen nach Försterling [2003, 2018]).
Die Berechnung des Luftmassenstroms der Verflüssigergebläse erfolgt im Simulationsmodell
auf Basis einer charakteristischen Gebläsekennlinie nach Herstellerangaben, s. emp-papst [2011].
Hierbei ist die Charakteristik der mehrfachen Gebläse des Realsystems in einem stellvertretenden
Gebläsemodell aggregiert. Hinsichtlich etwaiger Drehzahländerungen des Verflüssigergebläses wird
die implementierte Gebläsekennlinie mit Hilfe der Proportionalitätsgesetze für die veränderliche




Das soeben beschriebene Simulationsmodell des R-134a-Klimakältekreislaufes wurde mit Hilfe
von Messdaten kalibriert. Abbildung 2.1 zeigt hierzu die Messstellen sowie die gemessenen Größen im
Kältemittelkreislauf und die gemessenen Lufttemperaturen vor sowie hinter den Wärmeübertragern.
Sowohl die Lufttemperaturen am Verflüssiger als auch am Aufdach-Verdampfer wurden in der
tatsächlichen Messanordnung durch die gegebene Länge der Wärmeübertrager an mehreren Positionen
entlang der Wärmeübertrager aufgezeichnet. Für die Modellkalibrierung wurden die gemessenen
Temperaturen entlang der Wärmeübertrager zeitlich arithmetisch gemittelt. Zusätzliche Messgrößen
waren unter anderem die Umgebungslufttemperatur und -feuchtigkeit, die Innenraumlufttemperatur
und -feuchtigkeit, die Stellgrößen der Verdampferlüfter-Steuerung von Frontbox und Aufdachanlage
sowie die Stellgröße der Verflüssigergebläse-Steuerung. Weiterhin aufgezeichnet wurden die Stellgröße
der Umluftklappen-Steuerung von Frontbox und Aufdachanlage sowie die Verdichterdrehzahl.
Tabelle 2.1.: Mittels Kalibrierungsfaktor aKF angepasste Berechnungsgrößen im Simulations-
modell des R-134a-Klimakältekreislaufes (14 Kalibrierungsfaktoren).
Verflüssiger Frontbox-Verdampfer Aufdach-Verdampfer Rohrleitungen
aKF-1 · αVLE aKF-3 · αVLE aKF-5 · αVLE aKF-7 bis 14 · ζVLEaKF-2 · ζVLE aKF-4 · ζVLE aKF-6 · ζVLE
Das betrachtete Messszenario für die Modellvalidierung beschreibt einen Abkühlversuch mit sehr
hohen Umgebungstemperaturen (Messdaten nach Försterling [2018]). Die Umgebungstemperatur
wurde hierzu im ersten Abschnitt der Messaufzeichnung bei ungefähr 40 ◦C gehalten und nach
ca. 8000 s auf ungefähr 48 ◦C erhöht. Der Fahrzeuginnenraum hatte zu Versuchsanfang eine mittlere
Lufttemperatur von 42 ◦C. Der Kältemittelverdichter wurde über den gesamten Zeitraum des
Versuches bei einer annähernd konstanten Drehzahl von 2400 U/min betrieben.
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Abbildung 2.3.: Simulationsmodell R-134a-Klimakältekreislauf: Vergleich der gemessenen und simu-
lierten Lufttemperaturen am Frontbox-Verdampfer (Frontbox im Umluftbetrieb, um t=8000 s kurzzeitiger
Frischluftbetrieb; Messdaten nach Försterling [2018]).
Für die Modellkalibrierung des R-134a-Klimakältekreislaufes wurden die im vorangegangenen
Abschnitt spezifizierten Korrelationen zur Berechnung der kältemittelseitigen Wärmeübergangskoef-
fizienten und Druckverlustbeiwerte mit Hilfe eines konstanten Faktors (Kalibrierungsfaktor aKF)
angepasst, s. Tabelle 2.1. Dazu wurden die Abweichungen der simulierten Kältemitteltempera-
turen und Kältemitteldrücke sowie die Lufttemperaturen nach den Wärmeübertragern an die in
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Abbildung 2.1 dargestellten korrespondierenden Messgrößen unter Anwendung der Methode der
kleinsten Fehlerquadrate minimiert. Die Berechnung von Druckverlust und Wärmeübergang auf der
Luftseite wurden dabei nicht modifiziert.














(a) Vergleich bei t=6000s.














(b) Vergleich bei t=10000s.
Abbildung 2.4.: Simulationsmodell R-134a-Klimakältekreislauf: Vergleich Messung und Simulation des
Frontbox-Verdampferkreises im ph-Zustandsdiagramm. Prozesszustände für zwei exemplarische Zeitpunkte
bei t=6000s und t=10000s (Messdaten nach Försterling [2018]).
Die Validierungsergebnisse nach der durchgeführten Modellkalibrierung sind in Abbildung 2.3,
Abbildung 2.5, Abbildung 2.4 sowie in Abbildung 2.6 dargestellt. Der Vergleich von gemessenen und
simulierten Temperaturverläufen am Austritt des Frontbox- und Aufdach-Verdampfers weist darin
eine sehr gute Übereinstimmung auf. Der valide kältemittelseitige Prozessverlauf, zum einen für
den Frontbox-Verdampfer-Teilkreislauf und zum anderen für den Aufdach-Verdampfer-Teilkreislauf,
zeigen die Zustandsdiagramme in Abbildung 2.4 sowie in Abbildung 2.6. Neben der aufgenommenen
bzw. abgegebenen spezifischen Wärme im Verdampfer bzw. Verflüssiger werden darin auch die
wesentlichen Druckzustände sowie das Druckverhältnis am Kältemittelverdichter und die Verdich-
tungsendtemperatur im Vergleich zu messdatenbasierten Punkten dargestellt. Die Vergleiche der
gemessenen und simulierten Prozesszustände in Abbildung 2.4 und Abbildung 2.6 zeigen hierbei
ebenso eine sehr gute Übereinstimmung des Simulationsmodells zu den Messdaten.















Verdampfer aus - Messung
Verdampfer aus - Simulation
Umgebung  (Messung)
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Abbildung 2.5.: Simulationsmodell R-134a-Klimakältekreislauf: Vergleich der gemessenen und simulierten


















(a) Vergleich bei t=6000s.














(b) Vergleich bei t=10000s.
Abbildung 2.6.: Simulationsmodell R-134a-Klimakältekreislauf: Vergleich Messung und Simulation des
Aufdach-Verdampferkreises im ph-Zustandsdiagramm. Prozesszustände für zwei exemplarische Zeitpunkte
bei t=6000s und t=10000s (Messdaten nach Försterling [2018]).
2.2. R-744-Klimakältekreislauf
Nachfolgend wird der Aufbau des realen R-744-Omnibus-Klimakältekreislaufes sowie des davon ab-
geleiteten Simulationsmodells dargestellt. Zudem wird die Modellierung des R-744-Kreislaufmodells
auf Grundlage der gewählten Wärmeübergangs- und Druckverlustkorrelationen beschrieben. Ab-
schließend werden die Kalibrierung des Simulationsmodells erläutert und Validierungsergebnisse
vorgestellt.
Aufbau und Modellierung
Die Systemtopologie des R-744-Omnibus-Klimakältekreislaufes sowie des davon abgeleiteten Simu-
lationsmodells zeigt Abbildung 2.7. Dabei sind im Simulationsmodell des R-744-Klimakältekreislaufes
die parallelen Wärmeübertrager der Aufdachanlage analog zum Simulationsmodell des R-134a-Kli-
makältekreislaufes zu einem charakteristischen Wärmeübertragermodell zusammengefasst. Für die
Modellierung des R-744-Klimakältekreislaufes werden wiederum Standardmodelle aus der Kom-
ponentenbibliothek TIL Suite [2016] (s. Richter [2008], Tegethoff u. a. [2011], Schulze [2013] und
Modellbeschreibung in Anhang B) verwendet, welche durch die nachfolgend spezifizierten Berech-
nungskorrelationen parametriert werden.
Grundlage der thermischen und hydraulischen Berechnungen in allen Komponentenmodellen des
R-744-Kreislaufmodells sind die geometrischen Parameter des realen Klimakältekreislaufes. Davon
ausgehend werden der luftseitige erzwungene konvektive Wärmeübergang und der Druckabfall in allen
Wärmeübertragern mit den von Haaf [1988] aufgestellte Korrelationen berechnet. Analog zur Diskus-
sion in Abschnitt 2.1 zuvor, werden auf der Kältemittelseite zur Beschreibung des Wärmeübergangs
für die jeweils auftretenden Phasenzustände und Phasenwechselprozesse spezifische Korrelationen
verwendet. Folglich wird für die einphasige laminar ausgebildete Strömung (2300>Re) der Wärme-
übergangskoeffizient mit der bei Rohsenow u. a. [1985] und Baehr u. Stephan [2006] angegebenen
konstanten Nusselt-Zahl von Nu=3,657 bestimmt. Daneben wird für die turbulente Strömung im
Bereich von 2300<Re<104 die von Rohsenow u. a. [1985] empfohlene Korrelation von Gnielinski
[1975] und für größere Reynolds-Zahlen die Korrelation von Dittus u. Boelter [1930] zur Berechnung
18
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der Nusselt-Zahl verwendet, s. a. Incropera u. a. [2007]. In Anlehnung an Tegethoff [1999], Sonnekalb
[2002] sowie Lemke [2005] wird der kältemittelseitige Wärmeübergangskoeffizient sowohl für die
überkritische als auch unterkritische einphasige Wärmeabfuhr im hochdruckseitigen Wärmeübertrager
und ausgebildeter turbulenter Strömung im Bereich von 2300<Re<104 mit der Korrelation von
Gnielinski [1975] berechnet. Hierzu zeigen Rieberer u. Halozan [1998], Pettersen u. a. [2000] sowie
Fang u. a. [2001], dass die überkritische Wärmeabfuhr auf Basis der Gnielinski [1975] Korrelation sehr
gut abgeschätzt werden kann. Für die unterkritische einphasige Wärmeabfuhr im Enthitzungsbereich
zeigt Kondou u. Hrnjak [2011], dass der Wärmeübergang in diesem Bereich mit der Gnielinski [1975]











































































































































Abbildung 2.7.: Systemtopologie R-744-Omnibus-Anlage (oben) und abgeleitetes Simulationsmodell (unten).
Grundlage für die Modellkalibrierung und -validierung sind die in der Systemtopologie der R-744-Omnibus-
Anlage eingetragenen Messstellen und Messgrößen.
Sofern die Wärmeabfuhr unterhalb des kritischen Punktes verläuft und aufgrund dessen das Käl-
temittel den zweiphasigen Verflüssigungsprozess durchschreitet, wird der Wärmeübergangskoeffizient
nach der Korrelation von Cavallini u. a. [2006] berechnet. Entsprechend der bei Kondou u. Hrnjak
[2011] gezeigten verbesserten Ergebnisgüte der Korrelation von Cavallini u. a. [2006] auf Basis der
Berechnungserweiterung von Fujii u. Watabe [1987] wird dieser Ansatz in der hier implementier-
ten Korrelation von Cavallini u. a. [2006] berücksichtigt. Der Wärmeübergangskoeffizient während
des Verdampfungsprozesses wird mit der Korrelation von Gungor u. Winterton [1987] berechnet.
Diese Korrelation ist eine weiterentwickelte und vereinfachte Fassung der Gungor u. Winterton
[1986] Korrelation mit zusätzlich verbesserter Ergebnisgüte, s. Kondlikar [1990]. Sonnekalb [2002]
verwendet in seiner Arbeit die Gungor u. Winterton [1987] Korrelation im Verdampfermodell seines
R-744-Omnibus-Klimakältekreislaufes und erzielt hiermit gute Berechnungsergebnisse.
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Die Berechnung der hydraulischen Verluste in den Kältemittelleitungen sowie den Wärmeübertra-
germodellen des R-744-Kreislaufmodells werden analog zur Modellierung des R-134a-Klimakältekreis-
laufes mit dem homogenen Berechnungsmodell und der Mittelung der dynamischen Viskosität nach
McAdams u. a. [1942] bestimmt. Der Druckverlust in der turbulenten Strömung (2300<Re) wird
dabei ebenso mit der Formulierung von Swamee u. Jain [1976] und in der ausgebildeten laminaren
Strömung (2300>Re) nach der bei Baehr u. Stephan [2006] gezeigten Herleitung mit ζ= 64Re berechnet.
Hierzu zeigt zum Beispiel Pettersen u. a. [2000], dass mit der Korrelation von Swamee u. Jain [1976]
der Druckverlust im überkritischen Betrieb des R-744-Gaskühlers sehr gut abgeschätzt werden
kann.
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Abbildung 2.8.: Modell eines typischen R-744-Omnibusverdichters: Vergleich Messdaten und Modellkorre-
lationen der Bewertungsgrößen effektiver Liefergrad λeff, effektiver isentroper Gütegrad ηeff,is und isentroper
Verdichterwirkungsgrad ηis,V für eine exemplarische Verdichterdrehzahl von n=1000min−1 (Messdaten,
Gleichungen und Modellkorrelationen nach Försterling [2003, 2018]).
Wie bereits bei der Modellierung des R-134a-Klimakältekreislaufes in Abschnitt 2.1 zuvor,
folgt hier ebenso die Modellierung des Kältemittelverdichters der bei Försterling [2003] gezeigten
Beschreibung der Verdichtercharakteristik durch die Bewertungsgrößen effektiver Liefergrad λeff,
effektiver isentroper Gütegrad ηeff,is und isentroper Verdichterwirkungsgrad ηis,V. Der Vergleich
der implementierten Funktionen für diese Bewertungsgrößen zu messwertbasierten Punkten zeigt
Abbildung 2.8.
Die Berechnung des Luftmassenstroms der Gaskühlergebläse erfolgt im Simulationsmodell analog
zur Modellierung des Verflüssigergebläses im R-134a-Klimakältekreislaufmodell auf Basis einer
charakteristischen Gebläsekennlinie nach Herstellerangaben, s. emp-papst [2011]. Ebenso ist die
Charakteristik der mehrfachen Gebläse des Realsystems in einem stellvertretenden Gebläsemodell
aggregiert. Hinsichtlich etwaiger Drehzahländerungen des Gaskühlergebläses wird die implementierte
Gebläsekennlinie wiederum mit Hilfe der Proportionalitätsgesetze für die veränderliche Drehzahl
dynamisch umgerechnet, s. Bommes u. a. [1994].
Kalibrierung und Validierung
Das zuvor beschriebene Simulationsmodell des R-744-Klimakältekreislaufes wurde mit Hilfe von
Messdaten kalibriert. Abbildung 2.7 zeigt hierzu die Messtellen sowie die gemessenen Größen im
Kältemittelkreislauf und die gemessenen Lufttemperaturen vor und hinter den Wärmeübertragern.
Zusätzliche Messgrößen waren unter anderem die Umgebungslufttemperatur und -feuchtigkeit, die
Innenraumlufttemperatur, die Stellgröße der Aufdach-Umluftklappen-Steuerung sowie die Motor-
drehzahl. Der Kältemittelfüllgrad der realen R-744-Omnibus-Anlage war zur Messaufzeichnung
bekannt und wurde ins Simulationsmodell übertragen. Die Stellgrößen der Drehzahlsteuerung von
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Frontbox- und Aufdach-Verdampferlüfter sowie von Gaskühlergebläse wurden nicht explizit aufge-
zeichnet. Für die Modellkalibrierung wurden diese Stellgrößen gemäß den bekannten Steuerkennlinien
nachgebildet. Das an dieser Stelle zugrunde liegende Messszenario für die Modellvalidierung stammt
aus einer Feldmessungskampagne einer R-744-Omnibusklimaanlage (Messdaten nach Sonnekalb
[2018]). Die dargestellte Messung wurde an einem Sommernachmittag mit einer durchschnittlichen
Umgebungstemperatur von ca. 30 ◦C aufgezeichnet. Zu Beginn der Messdatenaufzeichnung durchlief
der Versuchsträger eine Standphase ohne aktive Kühlung des Innenraums, wodurch der Innenraum
zu Messbeginn eine durchschnittliche Lufttemperatur von annähernd 34 ◦C aufwies. Während der
Messung bewegte sich der Omnibus im regulären Linienbetrieb, welcher anschaulich durch den sehr
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Abbildung 2.9.: Simulationsmodell R-744-Klimakältekreislauf: Vergleich der gemessenen und simulierten
Lufttemperaturen am Aufdach-Verdampfer. Im oberen Diagramm ist der hochdynamische Verlauf der
Verdichterdrehzahl, basierend auf gemessener Motordrehzahl, dargestellt (Messdaten nach Sonnekalb [2018]).
Analog zur Kalibrierung des R-134a-Kreislaufmodells wurden die zuvor spezifizierten Korrelationen
für die Berechnung der kältemittelseitigen Wärmeübergangskoeffizienten und Druckverlustbeiwerte
im Simulationsmodell des R-744-Klimakältekreislaufes mit Hilfe eines konstanten Faktors (Kali-
brierungsfaktor aKF) angepasst, s. Tabelle 2.2. Dazu wurden die Abweichungen der simulierten
Kältemitteltemperaturen und -drücke sowie die Lufttemperaturen nach den Wärmeübertragern
an die in Abbildung 2.7 dargestellten Messgrößen unter Anwendung der Methode der kleinsten
Fehlerquadrate minimiert. Die Berechnung von Druckverlust und Wärmeübergang auf der Luftseite
wurden dabei nicht modifiziert.
Tabelle 2.2.: Mittels Kalibrierungsfaktor aKF angepasste Berechnungsgrößen im Simulations-
modell des R-744-Klimakältekreislaufes (17 Kalibrierungsfaktoren).
Gaskühler IWÜ Frontbox-Verdampfer Aufdach-Verdampfer Rohrleitungen
aKF-1 · αVLE aKF-3 · αVLE aKF−5 · αVLE aKF−7 · αVLE aKF-9 bis 17 · ζVLEaKF-2 · ζVLE aKF-4 · ζVLE aKF-6 · ζVLE aKF-8 · ζVLE
Infolge nicht gegebener Messstellen konnte für die Kalibrierung des Frontbox-Verdampfermodells
nicht auf Messgrößen zurückgegriffen werden. Aus diesem Grund orientiert sich die Kalibrierung des
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R-744-Frontbox-Teilkreislaufes an den Messdaten aus der R-134a-Kreislaufmessung aus Abschnitt 2.1.
In diesem Zusammenhang wurden Verhältnisse gemäß Verdampfungsdruck und Verdampferleis-
tung bzw. Verdampferluftaustrittstemperatur zwischen Frontbox- und Aufdach-Verdampfer der
R-134a-Anlage gebildet und auf den Frontbox-Verdampfer-Teilkreislauf des R-744-Kreislaufmodells
übertragen.
Die Validierungsergebnisse nach der durchgeführten Modellkalibrierung sind in Abbildung 2.9 und
Abbildung 2.10 dargestellt. Der Vergleich des gemessenen und simulierten Lufttemperaturverlaufs
am Austritt des Aufdach-Verdampfers weist darin eine sehr gute Übereinstimmung auf. Der valide
kältemittelseitige Prozessverlauf ist in den Zustandsdiagrammen von Abbildung 2.10 dargestellt.
Neben der aufgenommenen bzw. abgegebenen spezifischen Wärme im Verdampfer bzw. Gaskühler
werden darin auch die wesentlichen Druckzustände sowie das Druckverhältnis am Kältemittelver-
dichter und die Verdichtungsendtemperatur im Vergleich zu messdatenbasierten Punkten dargestellt.
Die Vergleiche der gemessenen und simulierten Prozesszustände in Abbildung 2.10 zeigen dabei
ebenso eine sehr gute Übereinstimmung des Simulationsmodells zu den Messdaten.














(a) Vergleich bei t=2000s.














(b) Vergleich bei t=3500s.
Abbildung 2.10.: Simulationsmodell R-744-Klimakältekreislauf: Vergleich Messung und Simulation des
Aufdach-Verdampferkreises im ph-Zustandsdiagramm. Prozesszustände für zwei exemplarische Zeitpunkte
bei t=2000s und t=3500s (Messdaten nach Sonnekalb [2018]).
2.3. Motorkühl- und Heizungskreislauf
Die Bereitstellung von Heizungswärme ist ebenso ein wesentlicher integraler Bestandteil der Fahr-
zeugklimatisierung. Entsprechend werden in diesem Abschnitt der Aufbau und die Modellierung des
Motorkühlkreislaufes mit gekoppeltem Heizungskreislauf beschrieben. Hierzu zeigt Abbildung 2.11
die typische Systemtopologie des Motorkühl- und Heizungskreislaufes aus dem Omnibus. Die Model-
lierung des dargestellten Kreislaufes basiert dabei auf Standardmodellen der Komponentenbibliothek
TIL Suite [2016] (s. Richter [2008], Tegethoff u. a. [2011], Schulze [2013] und Modellbeschreibung in
Anhang B).
Die Funktion der Motorkühlung übernimmt in der in Abbildung 2.11 dargestellten Systemto-
pologie der zentrale Kühlmittelkreislauf hier bestehend aus Hauptwasserpumpe (1), thermischem
Motormodell (2), Motorölkühler (3), Thermostatventil (4) und Hauptwasserkühler (5). Die Modellie-
rung der Hauptwasserpumpe basiert auf einem Pumpenkennfeld einer typischen Hauptwasserpumpe
aus der Omnibusanwendung nach Lunanova [2009]. Basierend auf diesem Pumpenkennfeld wurde
eine charakteristische hydraulische Pumpenkennlinie und ein Kennfeld für die mechanische Pumpen-
wellenleistung entwickelt. Infolge der motorsynchronen Drehzahländerung der Wasserpumpe wird
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die entworfene Pumpenkennlinie entsprechend den Formulierungen der Drehzahl-Affinitätsgesetze
dynamisch umgerechnet, s. Sigloch [2006]. Das daraus resultierende drehzahlabhängige hydraulische







































































































































Abbildung 2.11.: Systemtopologie des Motorkühl- und Heizungskreislaufes im Simulationsmodell (parallele
Aufdach-Heizungswärmeübertrager, s. Abbildung 1.3, analog zum R-134a- und R-744-Klimakältekreislauf zu
einem charakteristischen Wärmeübertragermodell zusammengefasst).
Das nachfolgende thermische Motormodell ist nach der von Samhaber [2002] vorgestellten Methode
zur Abbildung des thermischen Verhaltens der Verbrennungskraftmaschine ohne Brennraumpro-
zess implementiert. Das hierzu modellierte thermische Netzwerk mit 4 Ersatzmassen sowie die
relevanten Wärmeströme zeigt Abbildung 2.12b. Grundlage für die Parametrierung der thermi-
schen Kapazitäten und Widerstände sind hier die geometrischen Daten und Massen einer typischen
Omnibus-Verbrennungskraftmaschine, s. Daimler AG [2012b]. Daneben werden die Wirkungspunkte
und Aufteilung der in Abbildung 2.12b dargestellten Wärmeeinträge durch Wandwärmeverluste Q̇W
sowie innermotorische Reibungsverluste PR=̂Q̇R in Anlehnung an Suzuki u. a. [2005] und Weinrich
[2009] definiert. Dabei umfasst das thermische Motormodell allein die thermisch aktiven Massen der
Verbrennungskraftmaschine. Die mechanische Seite der Verbrennungskraftmaschine, einschließlich
der Berechnungen von Motorleistung, Kraftstoffverbrauch sowie die an dieser Stelle zugeführten Wär-
meströme (Q̇W & Q̇R) werden in Kapitel 2.7 im Zusammenhang mit dem Antriebsstrang behandelt.
Der Wärmeübergang zwischen den Ersatzmassen des thermischen Motormodells und den Kühl-
mittel- und Ölkreislauf wird für die ausgebildete laminare Strömung (2300>Re) mit der auf Basis von
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Rohsenow u. a. [1985] sowie Baehr u. Stephan [2006] angegebenen konstanten Nusselt-Zahl von
Nu=3,657 berechnet. Weiterhin wird im turbulenten Strömungsbereich (2300<Re) die von Rohsenow
u. a. [1985] empfohlene Korrelation von Gnielinski [1975] und für größere Reynolds-Zahlen mit
Re>104 die Korrelation von Dittus u. Boelter [1930] zur Berechnung der Nusselt-Zahl verwendet.
Grundlage für die Bestimmung des Wärmeübergangs im Motorölkühler und Hauptwasserkühler
sind die geometrischen Daten der jeweiligen realen Wärmeübertrager. Darauf aufbauend basiert der
Wärmeübergang auf der Kühlmittelseite sowie auf der Ölseite im Motorölkühler auf denselben gerade
im Zusammenhang mit dem thermischen Motormodell genannten Korrelationen. Die Berechnung des
Wärmeübergangs auf der Luftseite des Hauptwasserkühlers wird auf Basis der von Chang u. Wang










































Abbildung 2.12.: (a) Simulationsmodell einer typischen Hauptwasserpumpe aus der Omnibusanwendung
nach Lunanova [2009]: Modellkorrelation mit drehzahlabhängiger Umrechnung der hydraulischen Charakteris-
tik - Drehzahländerung von ni nach ni+1 bzw. ni−1. (b) Thermisches Ersatzmassen-Motormodell: Aufteilung
der Motormasse in 4 thermische Kapazitäten. Zusätzlich dargestellt sind die Einbringungspunkte von Wand-
wärmeverlusten Q̇W und Reibleistungsverlusten PR=̂Q̇R sowie die Kontaktstellen für den Wärmeübergang
zum Öl- und Kühlmittelkreislauf (KM).
An den gerade beschriebenen zentralen Motorkühlkreislauf ist der Heizungskreislauf angeschlossen.
Dieser ist im Wesentlichen gekennzeichnet durch die Komponenten: Vorwärmgerät (Standheizung) (6),
Wandheizer und Bodenkonvektoren (7), Frontbox- (8) und Aufdach-Heizungswärmeübertrager (9)
sowie Zusatzwasserpumpe (10). Neben den Wandheizern und Bodenkonvektoren wird der Fahr-
zeuginnenraum hauptsächlich mit dem Frontbox- (8) und dem Aufdach-Heizungswärmeübertrager
beheizt, s. Abbildung 1.3.
Die Modellierung des Vorwärmgeräts bzw. der Standheizung basiert bezüglich Heizleistung, Kraft-
stoffverbrauch und Betriebsstrategie auf Herstellerangaben nach Valeo [2017b]. Grundlage für die
Modelle der Wandheizer, Bodenkonvektoren sowie Frontbox- und Aufdach-Heizungswärmeübertrager
sind die geometrischen Daten der realen Komponenten. Der Wärmeübergang auf der Kühlmittelseite
wird darauf aufbauend in allen Heizungskomponenten in der ausgebildeten laminaren Strömung
(2300>Re) mit der von Rohsenow u. a. [1985] sowie Baehr u. Stephan [2006] angegebenen konstanten
Nusselt-Zahl von Nu=3,657 berechnet. In der turbulenten Strömung (2300<Re) wird die von Rohse-
now u. a. [1985] empfohlene Korrelation von Gnielinski [1975] und für größere Reynolds-Zahlen mit
Re>104 die Korrelation von Dittus u. Boelter [1930] zur Berechnung der Nusselt-Zahl verwendet. Der
erzwungene konvektive Wärmeübergang sowie der Druckverlust auf der Luftseite von Frontbox- und
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Aufdach-Heizungswärmeübertrager wird daneben mit den Korrelationen von Haaf [1988] bestimmt.
Die Modellierung der hydraulischen Charakteristik der Zusatzwasserpumpen (6 und 10) stützt sich
auf Pumpenkennlinien nach Herstellerangaben (s. Valeo [2017b]), welche, analog zur Hauptwasser-
pumpe, bei Drehzahländerung entsprechend den Drehzahl-Affinitätsgesetzen dynamisch umgerechnet
werden, s. Sigloch [2006]. Daneben basieren die modellierten Charakteristiken der Zuluftlüfter
von Frontbox- und Aufdach-Heizungswärmeübertrager ebenso auf typischen Lüfterkennlinien nach
Herstellerangaben, s. emp-papst [2011]. Die implementierten Lüfterkennlinien werden in den Si-
mulationsmodellen mit Hilfe der Proportionalitätsgesetze für veränderliche Drehzahlen dynamisch
umgerechnet, s. Bommes u. a. [1994]. Hierbei ist die Charakteristik der mehrfachen Zuluftlüfter der
Aufdachanlage des Realsystems zu einem stellvertretenden Lüftermodell zusammengefasst.
Entsprechend der Feststellung von Karl [2006], dass für die Bestimmung des Energieverbrauchs
von Pumpen die temperaturabhängige Viskosität des Fluids berücksichtigt werden muss, wird für
die Berechnung der hydraulischen Verluste im Motorkühl- und Heizungskreislaufmodell der Einfluss
der Kühlmitteltemperatur explizit berücksichtigt. Hierzu werden ausgehend von einem nominellen
Betriebspunkt bzw. Arbeitspunkt mit bekannter Fördermenge die hydraulischen Widerstände zu-
sätzlich von der Kühlmitteltemperatur abhängigen nominellen Dichte und nominellen dynamischen
Viskosität definiert, s. a. TIL Suite [2016]. Infolge wird damit, neben der drehzahlabhängigen Ver-
schiebung der Pumpenkennlinie, ebenso die Änderung der Anlagenkennlinie in Abhängigkeit der
Kühlmitteltemperatur berücksichtigt.
Tabelle 2.3.: Mittels Kalibrierungsfaktor aKF angepasste Berechnungsgrößen im Simulations-
modell des Motorkühl- und Heizungskreislaufes (37 Kalibrierungsfaktoren).
Frontbox- Aufdach-
Heizung- Heizung-
thermisches Motor- Haupt- wärme- wärme-
Motormodell ölkühler wasserkühler übertrager übertrager Rohrleitungen
aKF-1 · αKM aKF-5 · αKM aKF-9 · αKM aKF-11 · αKM aKF-13 · αKM
aKF-15 bis 37 ·∆pKM
aKF-2 · αOel aKF-6 · αOel
aKF−3 ·∆pKM aKF-7 ·∆pKM aKF-10 ·∆pKM aKF-12 ·∆pKM aKF-14 ·∆pKMaKF-4 ·∆pOel aKF-8 ·∆pOel
Das Simulationsmodell des Motorkühl- und Heizungskreislaufes wurde mit Hilfe von Messdaten
(nach Sonnekalb [2018]) sowie Herstellerangaben für einzelne Komponenten angepasst. Hierzu wur-
den die in Tabelle 2.3 zusammengefassten Berechnungsgrößen des Simulationsmodells mit Hilfe der
aufgelisteten konstanten Faktoren aKF kalibriert. Dabei wurde zur Anpassung der Kühlwasser- und
Öltemperatur sowie des Kühlwassermassenstroms die Methode der kleinsten Fehlerquadrate verwen-
det. Die Wärmeübergangskoeffizienten auf der Luftseite der Heizungswärmeübertrager sowie dem
Hauptwasserkühler wurden nicht modifiziert. Abbildung 2.9 zeigt exemplarisch das gemessene und
simulierte Aufheizverhalten des Motorkühl- und Heizungskreislaufes. Die dargestellte Motordrehzahl
und Kühlmitteltemperatur wurden direkt im Fahrzeug aufgezeichnet. Die Motordrehzahl zeigt, dass
der Omnibus anfänglich im Stand betrieben und nach kurzer Zeit abgeschaltet wurde. Anschließend
wurde der Omnibus wieder gestartet und im öffentlichen Straßenverkehr betrieben. Zufolge zeigt
sich für die Kühlmitteltemperatur ein anfänglich steigender Verlauf, welcher nach Abschalten der
Verbrennungskraftmaschine zunächst annähernd konstant bleibt und nach anschließendem Wieder-
start der Verbrennungskraftmaschine sowie Betrieb des Busses weiter bis zur Betriebstemperatur
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Abbildung 2.13.: Simulationsmodell Motorkühl- und Heizungskreislauf: Drehzahl der Verbrennungskraftma-
schine (oben) und Vergleich der gemessenen und simulierten Kühlwassertemperatur (unten), grau hinterlegter
Bereich markiert temporäre Motorabschaltung (Messdaten nach Sonnekalb [2018]).
2.4. Fahrzeuginnenraum
Entsprechend dem Ziel die Effizienz des Klimatisierungssystems zu verbessern, ist die Bestimmung
des tatsächlich benötigten Klimatisierungs- bzw. Kühlleistungsbedarfs von entscheidender Relevanz,
vgl. Arici u. a. [1999]. Für die Bestimmung dieses Bedarfs wurde das in Abbildung 2.14 dargestellte
Innenraummodell implementiert, welches das transiente Verhalten der Omnibuskabine abbildet,
s. Modellbeschreibung in Anhang B.
Wie in Abbildung 2.14 dargestellt, ist das Innenraummodell in drei Diskretisierungsabschnitte un-
terteilt. Hierdurch sollen spezifische Effekte berücksichtigt werden: Im vorderen Bereich der Einfluss
der transmittierten Solarstrahlung durch die Windschutzscheibe sowie der Zuluft aus der Frontbox.
Im mittleren Bereich die Absaugung der Umluft sowie die Zuluft aus der Aufdachanlage und im
hinteren Bereich die transmittierte Solarstrahlung durch die Heckscheibe sowie der Einfluss von
Abwärme aus dem darunterliegenden Motorraum. Daneben wird der Einfluss der transmittierten
Solarstrahlung durch die Seitenscheiben in allen Diskretisierungsabschnitten berücksichtigt.
Die Bauteilkomponenten des Omnibusinnenraums (Seitenwände, Seitenverglasung bzw. Seiten-
scheiben, Dach und Boden) werden im Modell flächen- und massenanteilig in direkter Relation zur
in Abbildung 2.14 dargestellten Diskretisierung aufgeteilt. Der tatsächliche Wandaufbau wird im
Modell durch mehrere charakterisierende Schichten beschrieben, wobei die Annahme getroffen wird,
dass sowohl Stoffeigenschaften als auch Temperaturverteilung in jeder Schicht ideal homogen ist.
Mit dieser idealisierten Betrachtung von Temperatur und Stoffeigenschaften, konzentriert auf eine
charakteristische Ersatzmasse, hat bereits Köhler u. a. [1990] mit der Modellierung eines Omnibusin-
nenraums sehr gute Ergebnisse erzielt.
Die charakteristische mittlere Lufttemperatur der in Abbildung 2.14 dargestellten Luftbilanz-
räume berechnet sich aus Wärme- und Stofftransportbeziehungen, welche die eingebrachte bzw.
abgeführte Luftmenge, Wärmeströme und Wassermengen bilanzieren. Der Wärmetransport zwi-
schen Luftbilanzraum und in Kontakt stehenden Komponenten erfolgt auf Grund von Konvektion. Die
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Berücksichtigung des Wärmetransports durch langwellige Strahlung findet allein zwischen den Fest-
körperkomponenten (Wände, Scheiben usw.) statt, da die Hauptbestandteile der Luft (N2 und O2)
Strahlung im infraroten Bereich weder absorbieren noch aussenden, s. Baehr u. Stephan [2006]. Der
Wärmetransport durch Wände und Verglasung wird in Bezug auf die Wärmeleitung in Abhängigkeit
von Geometrie und Stoffeigenschaften bestimmt. Dabei werden im gekoppelten Mehrschichtwandsys-
tem zusätzlich Kontakttemperaturen berechnet, s. Böckh [2006]. Für den Wärmetransport aufgrund
von Strahlungstransmission wird für die Verglasung zusätzlich die Strahlungsdurchlässigkeit beachtet,
s. Baehr u. Stephan [2006]. Personen im Innenraum, also Fahrer und Fahrgäste, werden als Wärme-
und Feuchtigkeitsquelle in die Bilanzierungsgleichungen der diskretisierten Luftvoluminas einbezogen.
Dabei wird der abgegebene Wärmestrom je Person in Abhängigkeit der körperlichen Tätigkeit nach
DIN EN ISO 7730 [2006] und der Personenoberfläche (s. z.B. Haycock u. a. [1978] oder Mosteller
[1987]) berechnet. Die Menge des abgegebenen Wasserdampfes je Person wird nach VDI 2078 [2012] in




















































Abbildung 2.14.: Simulationsmodell des Omnibus-Innenraums.
Wie zuvor bei der inneren Bilanzierung werden auch an den außenliegenden Buskabinenflächen
der konvektive Wärmetransport und die Wärmestrahlung betrachtet. Im Zusammenhang mit dem
konvektiven Wärmeübergang wird an den Buskabinenaußenflächen zwischen freier und erzwungener
Konvektion unterschieden, s. Baehr u. Stephan [2006], Köhler [2014]. Der Wechsel von freier zu
erzwungener Konvektion sowie die Berechnung des Wärmeübergangskoeffizienten wird in diesem Fall
durch die Fahrzeuggeschwindigkeit bestimmt. Zusätzlich kann der Windeinfluss einbezogen werden,
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welcher zu einem zwischen Fahrzeuggeschwindigkeit und Windgrößen resultierenden Überströmungs-
winkel sowie -geschwindigkeit und somit zu einem veränderten Wärmeübergangskoeffizienten führt.
Neben dem konvektiven Wärmetransport wird die Globalstrahlung bestehend aus direkter und diffu-
ser Solarstrahlung berücksichtigt, s. Baehr u. Stephan [2006], Drück [2012], Köhler [2014]. Während
die diffuse Solarstrahlung keinen einheitlichen Richtungsvektor besitzt und somit die Absorption auf
die gesamte äußeren Oberflächen des Fahrzeug berücksichtigt wird, ist der Zusammenhang zwischen
direkter Solarstrahlung und bestrahlter Oberfläche wesentlich komplexer, s. Kettner u. Okura [1991],
Großmann [2013]. Für die Berechnung der Absorption durch die direkte Solarstrahlung wird der
resultierende Bestrahlungswinkel aus dem Vektor der Oberflächennormale von Wand oder Verglasung
und dem Vektor der Solarstrahlung gebildet, woraus sich die resultierende projizierte Absorptionso-
berfläche berechnet. Der absorbierte Anteil der auftreffenden Solarstrahlung wird anschließend in
Abhängigkeit des für die bestrahlte Oberfläche definierten Absorptionsgrades bestimmt.
Der resultierende Bestrahlungswinkel zwischen direkter Solarstrahlung und bestrahlter Buskabi-
nenaußenfläche ist für die Bestimmung der transmittierenden Solarstrahlung durch die Verglasungs-
flächen von weiterer Bedeutung. Aufgrund des resultierenden Bestrahlungswinkels wird der Anteil der
direkten Solarstrahlung bestimmt, welcher auf Grundlage eines definierten Transmissionsgrades durch
die Verglasung in den Inneraum transmittiert und schließlich von den innenliegenden Oberflächen
absorbiert wird. Des Weiteren wird neben der direkten und diffusen Solarstrahlung die langwellige
Umgebungsstrahlung unter Bezug der Stefan-Bolzmann-Konstante an den äußeren Oberflächen des
Innenraummodells mit einbezogen.
















Innenraum - SimulationInnenraum - Messung
Abbildung 2.15.: Innenraummodell: Vergleich der gemessenen und simulierten Innenraumlufttemperatur
(Messdaten nach Försterling [2018]).
Das Simulationsmodell zur Abbildung der Omnibuskabine in Abbildung 2.14 wurde abschlie-
ßend für die Systemsimulation auf Basis einer Abkühlmessung (Messdaten Försterling [2018]) eines
Reisebusses auf Validität geprüft, s. Abbildung 2.15. In diesem Messszenario liegt die Innenraum-
lufttemperatur zu Beginn der Messaufzeichnung bei 42 ◦C. Der Abkühlversuch wurde in einer
Messkammer (vgl. VL [2017], Eberspächer [2017]) durchgeführt, welche zu Messbeginn auf 40 ◦C
und im weiteren Versuchsverlauf bis auf 48 ◦C aufgeheizt wurde. Der in Abbildung 2.15 eingetragene
Temperaturverlauf der Innenraumzuluft resultiert aus der arithmetisch örtlichen Mittelung aus 10
Zuluft-Messstellen im Dachkanal der Aufdachanlage. Die dargestellte gemessene mittlere Innen-
raumlufttemperatur basiert daneben auf 14 im Fahrgastbereich des Fahrzeugs verteilten Messstellen,
welche wiederum arithmetisch örtlich gemittelt wurden. Der Vergleich der gemessenen und simulierten
Innenraumtemperatur zeigt dabei eine sehr gute Übereinstimmung.
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2.5. Elektrisches Bordnetz
In Hinsicht der Vielzahl im Klimatisierungssystem integrierten elektrischen Verbraucher kann die
Berücksichtigung dieser Komponenten mit dem Ziel einer Gesamteffizienzbewertung nicht vernachläs-
sigt werden. Entsprechend charakterisiert sich das hierzu implementierte elektrische Bordnetzmodell
durch die in Abbildung 2.16 dargestellten elektrischen Komponenten (s. Modellbeschreibung An-
hang B). Das umfasst zum einen den Generator zur Erzeugung der elektrischen Energie, die
Starterbatterie zur Energiespeicherung und Energiebereitstellung, Leitungen zur Energieversorgung
sowie die elektrischen Endverbraucher. Entscheidend bei der Modellierung ist an dieser Stelle der
unmittelbare Einfluss des Klimatisierungssystems auf das elektrische Bordnetz und den elektrischen
Energieverbrauch. Dementsprechend werden die im Klimatisierungssystem integrierten relevanten
elektrischen Verbraucher detaillierter abgebildet. Daneben wird die Fülle an weiteren elektrischen
Verbrauchern im Fahrzeug, wie beispielsweise die Beleuchtung, das Kraftstoffversorgungssystem,
diverse Steuergeräte usw., hinsichtlich einer detaillierten Darstellung vernachlässigt und mittels
typischer Verbrauchsdurchschnittswerte nach Reif [2011] und auf Grundlage von Messdaten (nach
Peteranderl [2018]) zu einer konstanten Grundlast RV (Lastwiderstand der Verbraucher) zusam-
mengefasst. Analog hierzu werden die Leitungsverluste, welche durch den inneren Widerstand der
Versorgungsleitungen entstehen, zu einer typischen Verlustleistung Ri summiert, s. Abbildung 2.16.
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Abbildung 2.16.: Prinzipschema des elektrischen Bordnetzmodells.
Die tatsächlichen mehrfachen Fahrzeugbatterien sind im Simulationsmodell des elektrischen
Bordnetzes zu einem einzelnen Energiespeicher zusammengefasst. Die Modellimplementierung der
Fahrzeugbatterie bzw. Starterbatterie orientiert sich dabei am Batteriemodell von Jossen u. Späth
[1998] mit der Modellierung eines Ladezustands- und Klemmspannungsmodells, wobei hier abweichend
zu Jossen u. Späth [1998] die Klemmspannung auf Basis des Thévenin-Ersatzschaltkreislauf-Modells
(RC-Ersatzmodell) berechnet wird, vgl. Mousavi u. Nikdel [2014].
Analog zur Starterbatterie sind ebenso die tatsächlichen mehrfachen Generatoren sowie die
elektrischen Antriebsmotoren der Verflüssiger- bzw. Gaskühlergebläse und Zuluftlüfter der Auf-
dachanlage zu jeweiligen charakteristischen Modellen zusammengeführt. Die Modellierung von
Generator und Elektromotoren basiert auf Wirkungsgradkennfeldern, s. Anhang B. Das Kenn-
feld zur Bestimmung des Generatorwirkungsgrades basiert dazu auf den Angaben nach Bosch
[2002]. Die Wirkungsgradkennfelder der Elektromotoren beruhen auf einem allgemeinen Wirkungs-
gradkennfeld in Anlehnung an Kräck u. a. [2015] und Badin u. a. [2015], welches auf Basis der
jeweiligen Gebläse-, Lüfter- und Pumpenleistung nach Herstellerangaben (s. emp-papst [2011]
und Valeo [2017a]) angepasst wird. Darauf aufbauend werden in den Modellen der Elektromotoren
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die elektrischen Leistungen in Abhängigkeit des aktuellen Betriebszustandes bzw. der vorliegen-
den mechanischen Antriebsleistung in Verbindung mit dem Elektromotor-Wirkungsgradkennfeld
berechnet, s. Anhang B. Daneben wird im Generatormodell, abhängig von der übersetzten Drehzahl
der Verbrennungskraftmaschine und des benötigten elektrischen Generatorstroms (resultiert aus
der Bilanzierung elektrischen Leistung des Bordnetzes), aus dem Generatorkennfeld der aktuelle
Generatorwirkungsgrad bestimmt und abschließend die mechanische Leistung bzw. das notwendige














Abbildung 2.17.: Prinzip Generator- und Elektromotormodell mit abhängigen und resultierenden Größen.
Das elektrische Bordnetzmodell wurde mit Hilfe von Messdaten eines typischen elektrischen
Reisebus-Bordnetzes auf Validität geprüft (Messdaten nach Peteranderl [2018]). Dazu wurde das
Simulationsmodell mit zwei gemessenen Lastzuständen verglichen. Im ersten Messfall betrug die
gemessene durchschnittliche elektrische Bordnetzleistung ca. 1100 W und im zweiten Messszenario
ca. 3370 W. Im Vergleich berechnete das Simulationsmodell für den ersten Lastfall eine elektrische
Bordnetzleistung von 1010 W und im zweiten Lastfall von 3180 W.
2.6. Regler des Klimatisierungssystems
Das Innenraumklima unterliegt dem transienten Einfluss von Fahr- und Umgebungszustand und
erfordert entsprechend die fortwährende Anpassung der Heiz- bzw. Kühlleistung für die Erhaltung
einer konstant geforderten Innenraumtemperatur. Diese fortwährende Anpassung wird zur Entlastung
des Fahrers primär durch elektronische Steuergeräte übernommen, s. Zimmermann [1992]. Aufgrund
des gestiegenen Komfortbedürfnisses haben nach Kirsamer [1998] die Regel- und Steuerungslogiken
im Steuergerät des Klimatisierungssystems deutlich an Bedeutung gewonnen. Infolge werden für
den größten gewünschten Komfort Klimaautomatikgeräte mit komplexen Programmen eingesetzt,
welche die Aufgaben der Innenraumklimaregelung vollständig übernommen haben, s. Hoepke u. a.
[2008]. Für die Bestimmung des Komforts und der Energieverteilung im Gesamtfahrzeugmodell,
insbesondere im Zusammenhang mit dem Klimatisierungssystem, ist die Nachbildung von klimatisie-
rungsspezifischen Steuergerätefunktionalitäten in einem virtuellen Steuergerät essentiell, s. Soppa
u. Lund [2012]. Aufgrund dessen sind die in Tabelle 2.4 und Tabelle 2.5 dargestellten Regelungs-
und Steuerungsfunktionen in einem virtuellen Klimasteuergerät für die Gesamtsystemsimulation
implementiert.
Zur Regelung der Innenraumlufttemperatur werden zwei Zonen unterschieden, zum einen der
Fahrerarbeitsplatz und zum anderen der Fahrgastbereich, s. Tabelle 2.4. Der Fahrerarbeitsplatz
wird primär durch die Frontbox und der Fahrgastbereich durch die Aufdachanlage klimatisiert. Die
Regelung der Lufttemperatur erfolgt in beiden Zonen durch eine Gegenheizstrategie mit den jeweili-
gen Heizungswärmeübertragern von Frontbox und Aufdachanlage, s. Abbildung 2.11. Dazu werden
die Heizungsregelventile im Motorkühl- und Heizungskreislauf gezielt geöffnet, um die erforderliche
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Gegenheizleistung einzustellen. Die Soll-Lufttemperatur von Fahrerarbeitsplatz und Fahrgastbe-
reich kann verschieden eingestellt werden, was in der Simulation vernachlässigt wird und beide
Klimatisierungszonen auf die gleiche Soll-Temperatur geregelt werden. Daneben kann der Fahrer die
Lüfterdrehzahl sowie die Umluftklappe der Frontbox manuell verstellen. Diese individuellen Einstell-
möglichkeiten werden in der Simulation ebenso vernachlässigt. Die Lüfterdrehzahl der Frontbox wird
Tabelle 2.4.: Regelungen im virtuellen Klimasteuergerät.



















Frontbox-Heiz., s. Abb. 2.11 mit PI-Regler
Tabelle 2.5.: Steuerungen im virtuellen Klimasteuergerät.
Steuerungsaufgabe Führungsgröße Stellgröße Steuereinrichtung/Kommentar
Lüfterdrehzahl Ist-Lufttemperatur PWM-Signal, Stellwertkennlinie:
Aufdachanlage Fahrgastbereich s. Abb. 2.17b PWM=f(ϑmR)
Lüfterdrehzahl Ist-Lufttemperatur PWM-Signal, Stellwertkennlinie:
Frontbox Fahrerarbeitsplatz s. Abb. 2.17b PWM=f(ϑFA)
Gebläsedrehzahl Kältemittel- PWM-Signal, 2-Punkt-Regler:
Verflüssiger hochdruck s. Abb. 2.17b pHD=12/17 bar
Gebläsedrehzahl Kältemittel- PWM-Signal, Stellwertkennlinie:














mit Wasserpumpe als Regelgröße
Zusatz- aktiver (0/1) Ein/Aus-Signal konst.












pHD=18/25 bzw. 110/140 bar,











2.7. Fahrzeuglängsdynamik und -antriebsstrang
daher analog zur Aufdachanlage durch einen Automatikmodus eingestellt. Die Stellwertkennlinie
ist dabei identisch zur Aufdachanlage, wobei die Abhängigkeit zur Fahrerarbeitsplatz-Temperatur
abgeändert ist, s. Tabelle 2.5. Die Umluftklappe der Frontbox kann vom Fahrer nur vollständig in
den Umluftbetrieb gestellt werden und wird automatisch nach t=10 min in den Frischluftbetrieb
zurückgeführt. Im virtuellen Klimasteuergerät ist dieser Stellwert konstant auf Frischluftbetrieb
gestellt. Die Umluftklappenstellung in der Aufdachanlage wird dagegen mit einer von der Umge-
bungslufttemperatur abhängigen Stellwertkennlinie gesteuert, wonach die Umluftrate mit steigender
Umgebungstemperatur steigt.
Neben den grundsätzlichen Funktionen für die unmittelbare Regelung der Innenraumtemperatur
sind sowohl Funktionen für den wesentlichen Betrieb des Klimakältekreislaufes, wie die Gebläse-
drehzahlsteuerung von Verflüssiger bzw. Gaskühler als auch Abschalt- bzw. Sperrfunktionen für den
gesamten Klimakältekreislauf nachgebildet, s. Tabelle 2.5. Hierzu sind Einsatzgrenzen hinsichtlich des
Betriebshoch- und -saugdrucks (pHD und pND) sowie der Umgebungslufttemperatur (TSperr=̂TU ) defi-
niert. Zusätzlich berücksichtigt wird die Vereisungswarnung von Frontbox- sowie Aufdach-Verdampfer
mit der Temperaturmessstelle ϑEis, gemessen an Lamellenoberfläche.
2.7. Fahrzeuglängsdynamik und -antriebsstrang
Ziel der in dieser Arbeit verfolgten Systemmodellierung ist die Berechnung des Omnibus-Ge-
samtenergieverbrauchs unter Berücksichtigung der vielschichtigen Wechselwirkungen zwischen den
Teilsystemen auf Basis virtueller Fahrstrecken- und Fahrtenszenarien. Der Gesamtenergieverbrauch
bzw. Kraftstoffverbrauch umfasst dabei die Fahrzeugantriebsenergie sowie den Energieverbrauch
der Nebenaggregate und darunter insbesondere den Energieverbrauch des Klimatisierungssystems.
Die hierfür zur Berechnung des Gesamtenergieverbrauchs modellierte Fahrzeuglängsdynamik mit















Abbildung 2.18.: Fahrer-Fahrzeug-Regelkreis der Vorwärtssimulation.
Das virtuelle Fahrzeugmodell bestehend aus Fahrzeuglängsdynamik und -antriebsstrang soll in den
später folgenden Versuchsszenarien verschiedene Fahrstrecken durchfahren. Die Fahrstrecken werden
dazu durch spezifische Geschwindigkeitsprofile dargestellt. Die dynamische Regelung der Fahrzeug-
geschwindigkeit in Abhängigkeit der Soll-Geschwindigkeit aus den Geschwindigkeitsprofilen wird
dabei mit Hilfe eines Fahrermodells vorgenommen, vgl. Graaf [2002], Haupt [2013], Oberfell [2015].
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Der dazu implementierte Fahrer-Fahrzeug-Regelkreis der Vorwärtssimulation zeigt Abbildung 2.18.
Der virtuelle Fahrer hat darin die Aufgabe mit den vorhandenen Stellgrößen (Getriebestufe, Fahr-,
Brems- und Kupplungspedalstellung) die Regeldifferenz von Soll-Ist-Geschwindigkeit zu minimie-
ren. Die Ist-Geschwindigkeit wird im Fahrzeugmodell durch Integration der Beschleunigung unter
Berücksichtigung der längsdynamischen Fahrwiderstände berechnet.
Fahrzeuglängsdynamik
Die Darstellung der Fahrzeuglängsdynamik ist für die Zielstellung der vorliegenden Arbeit von
ausreichender Genauigkeit. Entsprechend findet allein der translatorische Bewegungsfreiheitsgrad
in Fahrzeuglängsachse (~x) im Fahrzeugmodell Berücksichtigung. Dabei kann die Fahrstrecke zu-
sätzlich eine Steigung (β) in Längsrichtung aufweisen, s. Hoepke u. a. [2008], Heißing u. a. [2011],
Braess u. Seifert [2013]. Zudem sind die Räder von Vorder-, Antriebs- und Nachlaufachse in einem


















(b) Kräfte am rollenden Rad.
Abbildung 2.19.: Freischnitt der Kräfte am Fahrzeugaufbau und Rad (FG: Gewichtskraft, Fx: Zugkraft,
FL: Luftwiderstand, FR: Rollwiderstand, FT : Beschleunigungswiderstand, Fz: Achlast, FN : Normalkraft,
ω: Winkelgeschwindigkeit, rdyn: dynamischer Radrollradius, e: Exzentrizität).
Abbildung 2.19 zeigt den Kräftefreischnitt am Fahrzeugaufbau und Rad für die modellierte
Fahrzeuglängsdynamik (s. Modellbeschreibung in Anhang B). Aus der längsdynamischen Bewe-
gungsgleichung des Kräftegleichgewichtes wird die erforderliche Zugkraft Fx berechnet, welche vom
Antriebsstrang aufgebracht werden muss, um das Fahrzeug mit der geforderten Geschwindigkeit v zu
bewegen. Der Zugkraft wirkt dabei die Summe von Fahrwiderständen, wie dem Luftwiderstand FL,
dem Beschleunigungswiderstand FT , dem Steigungswiderstand FSt (nicht in Abbildung 2.19 darge-
stellt) und dem Rollwiderstand FR entgegen. Die Bezugsfläche für den Luftwiderstand FL ergibt
sich aus den Maßen eines realen typischen Fahrzeugaufbaus. Der Luftwiderstandsbeiwert ist nach
Literaturwerten für moderne Omnibusse entsprechend den Angaben von Neunheimer u. a. [2007],
Hoepke u. a. [2008] und Hucho [2008] gewählt. Daneben wird die Veränderung des Luftwiderstand FL
aufgrund Schräganströmung durch Korrektur des Luftwiderstandsbeiwert nach Hoepke u. a. [2008]
und Hucho [2008] berücksichtigt. Die Luftdichte wird in Abhängigkeit der Umgebungslufttemperatur
berechnet. Für die Bestimmung des Beschleunigungswiderstands FT wird zum einen das Leergewicht
des Fahrzeugs sowie zum anderen das zusätzliche Gewicht durch Gepäck und Fahrgäste beachtet. Der
Steigungswiderstand FSt fließt bei auftretender Fahrbahnsteigung in die Summe der Fahrwiderstände
ein. Darüber hinaus wird in Abhängigkeit des Fahrbahnanstiegs β sowie bei Geschwindigkeitsände-
rung dynamisch die Änderung der Achslast Fz berechnet, s. Hoepke u. a. [2008]. Zur Berechnung
des aus der Achslast Fz resultierenden Rollwiderstands FR wird der Rollwiderstandsbeiwert der
Nutzfahrzeug-Einzel- und -Zwillingsbereifung in Abhängigkeit der aktuellen Fahrzeuggeschwindig-
keit v nach Mitschke u. Wallentowitz [1995] bestimmt. Der zur Rollwiderstandsberechnung weiterhin
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benötigte dynamische Radrollradius rdyn ist nach den Angaben von Lechner u. Naunheimer [1999]
sowie Neunheimer u. a. [2007] gewählt.
Fahrzeugantriebsstrang
Zu den zuvor beschriebenen translatorischen Fahrwiderständen müssen zusätzlich die rotatorischen
Fahrwiderstände berücksichtigt werden. Nach Hoepke u. a. [2008] ist hierbei insbesondere der
Beschleunigungswiderstand des Antriebsstrangs entsprechend den hohen Massenträgheitsmomenten
zu beachten. Das Prinzip des implementierten Omnibus-Antriebsstrangmodells zeigt Abbildung 2.20
(s. auch Modellbeschreibung in Anhang B). Neben den wesentlichen Antriebsstrangkomponenten
und den modellierten Massenträgheitsmomenten sind in der Darstellung außerdem die wirkenden



































Abbildung 2.20.: Prinzip des Antriebsstrangmodells (M: Drehmoment, Θ: Massenträgheitsmoment,
n: Drehzahl, VKM: Verbrennungskraftmaschine, K: Kupplung, Gtr: Getriebe, KW: Kardanwelle, AG: Aus-
gleichsgetriebe, AW: Antriebswelle, B: Bremse, R: Rad, RAS: Reibung Antriebsstrang, RA: Riemenantrieb,
RRA: Reibung Riemenantrieb, KV: Kältemittelverdichter, HWP: Hauptwasserpumpe, G: Gebläse Hauptwas-
serkühler, Gen: Generator).
Das von der Verbrennungskraftmaschine ausgehende effektive Drehmoment MVKM wird vom
virtuellen Fahrer durch die Fahrpedalstellung bestimmt. Bei entsprechender Kupplungspedalstellung
wird das Antriebsmoment anschließend weiter in das Getriebe geleitet. Im Getriebe wird gemäß
der vom Fahrermodell gewählten Getriebestufe die Drehzahl nGtr,ein nach nGtr,aus und das Dreh-
moment MGtr,ein nach MGtr,aus gewandelt. Anschließend wird die gewandelte Drehzahl und das
gewandelte Drehmoment durch die Kardanwelle (KW ) an das Ausgleichsgetriebe (AG) weitergeleitet.
Im Ausgleichsgetriebe wird durch die darin enthaltende Übersetzungsstufe die Drehzahl nAG,ein
nach nAG,aus und das Drehmoment MAG,ein nach MAG,aus gewandelt und über die Antriebswel-
le (AW ) an das Rad (R) weitergeleitet. Im Rad wird das Drehmoment abschließend in Zugkraft
umgesetzt. Dem Antriebsdrehmoment MVKM entgegen wirken die im Antriebsstrang auftretenden
Verlustmomente durch Reibung MRAS (dargestellt als Summe aller Verlustmomente) und bei Betäti-
gung der Bremse das Bremsmoment MB entsprechend der Bremspedal-Stellung.
Eine weitere wichtige Komponente in dem hier gezeigten Antriebsstrangmodell ist der Riementrieb
zum Antrieb der Nebenaggregate. Die Drehmomente von Kältemittelverdichter MKV, Hauptwasser-
pumpe MHWP, Generator MGen und Gebläse des Hauptwasserkühlers MG werden im Riementrieb
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in Abhängigkeit ihrer Übersetzungsstufe umgerechnet und zu einer gesamten Drehmomentenanfor-
derung des Riementriebs MRA bilanziert. Zusätzlich wirken in den Riemenübersetzungsstufen der
einzelnen Nebenaggregateantriebe Reibmomente bzw. VerlustmomenteMRRA. Diese Verlustmomente
sind nach Verlustleistungsverläufen aus der Arbeit von Wiehen [1985] abgeleitet und werden in
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Abbildung 2.21.: Modell der Verbrennungskraftmaschine im virtuellen Antriebsstrang. Berechnung des
effektiven Kurbelwellendrehmomentes MVKM, des aktuellen Kraftstoffvolumenstroms V̇B, der Wandwärmever-
luste Q̇W und der Reibleistungsverluste PR aus spezifischen Kennfeldern für den effektiven Mitteldruck pme,
den spezifischen Kraftstoffverbrauch be und dem Reibmitteldruck pmr (VH : Hubvolumen, ρB: Kraftstoffdichte,
∆pmr: Änderung des Reibmitteldrucks, Pe: effektive Motorleistung an der Kurbelwelle).
Die Modellierung der Verbrennungskraftmaschine nimmt im virtuellen Antriebsstrang eine be-
sondere Stellung ein. Zum einen muss hiermit das mögliche effektive Motordrehmoment zuverlässig
bestimmt und zum anderen der Kraftstoffverbrauch möglichst treffend berechnet werden. Neben den
sehr komplexen physikalischen Modellen, zum Beispiel von Pischinger u. a. [2002], Mollenhauer u.
Tschöke [2007], Weinrich [2009] sowie Merker u. a. [2011] mit null- und mehrdimensionalen Ansätzen,
werden ebenso phänomenologische Modellierungsansätze mit empirischen oder semieempirischen
Mitteldruckfunktionen für die Modellierung der Verbrennungskraftmaschine verwendet. Nach Gu-
zella u. Onder [2010] ist die Motormodellierung mit Mitteldruckfunktionen im Zusammenhang
mit Untersuchungen von außermotorischen Maßnahmen zur Reduktion des Kraftstoffverbrauchs
vollkommen hinreichend. Hierzu haben sich in der verbreitenden Anwendung überwiegend empirische
Betriebspunkt-Kennfelder zur Darstellung benötigter Mitteldruckgrößen sowie Verbrauchs- und
Temperaturkennfelder bewährt, vgl. Basshuysen [2006], Mollenhauer u. Tschöke [2007], Giakoumis u.
Alafouzos [2010].
Entsprechend der Aussage von Guzella u. Onder [2010] sowie der Zielstellung dieser Arbeit, folgt
das hier implementierte Modell der Verbrennungskraftmaschine in Abbildung 2.21 dem verbrei-
tenden Vorgehen zur Darstellung von Mitteldruckgrößen sowie des Kraftstoffvebrauchs auf Basis
von Betriebspunkt-Kennfeldern (s. Modellbeschreibung in Anhang B). Dazu sind Kennfelder in
Anlehnung an Mollenhauer u. Tschöke [2007], Guzella u. Onder [2010], van Basshuysen u. Schäfer
[2017] u.a.m. für die Abbildung eines typischen Nutzfahrzeugmotors entworfen worden. Mit Hilfe
dieser Kennfelder werden im Simulationsmodell der Verbrennungskraftmaschine (s. Abbildung 2.21)
der spezifische Kraftstoffverbrauch be, die Wandwärmeverluste Q̇W (Wärmestrom aufgrund Verbren-
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nungsprozesswärmeverluste an Zylinderwand, Zylinderkopf und Kolben) sowie der Reibmittel-
druck pmr (Reibleistungsverluste der Verbrennungskraftmaschine) bestimmt. Dabei unterliegt der
Reibmitteldruck pmr typischerweise einer Temperaturabhängigkeit (charakteristische Temperatur der
Verbrennungskraftmaschine beschrieben durch Kühlwasser- und Öltemperatur). Zur Berücksichtigung
dieser Temperaturabhängigkeit wird der ermittelte Reibmitteldruck pmr aus dem Kennfeld (Werte für
den betriebswarmen Motor) durch die Korrelation von Stöckli [1989] unter Beachtung der aktuellen
Kühlwasser- und Öltemperatur korrigiert. Die Größen Kühlmittel- und Öltemperatur werden hierzu
im thermischen Motormodell des Motorkühl- und Heizungskreislaufmodells aus Kapitel 2.3 berechnet.
Die Größen Wandwärmeverluste Q̇W und Reibleistungsverluste PR=̂Q̇R sind dabei Eingangsgrößen
in das thermische Motormodell.
Das Omnibus-Gesamtfahrzeugmodell wurde mit den durchschnittlichen Verbrauchsangaben nach
ifeu [2017] hinsichtlich kumulierter Verbräuche auf Validität geprüft. Entsprechend den Daten aus
ifeu [2017] beträgt der durchschnittliche Kraftstoffverbrauch eines typischen Reisebusses 30,5 l/100km.
Der im Simulationsmodell berechnete durchschnittliche Kraftstoffverbrauch beträgt 30,7 l/100km,
welcher auf Grundlage von 12 über ein Jahr verteilten Fahrsimulationen bestimmt wurde.
2.8. Randbedingungen
Nachfolgend werden für die virtuelle Nachbildung realer Fahrtstrecken die Wahl der Fahrstrecken,
die Erstellung der Geschwindigkeitsprofile sowie die Bestimmung der orts- und zeitabhängigen
klimatischen Wetterrandbedingungen erläutert und exemplarisch dargestellt. Die Übersichten aller
berechneten Randbedingungen sind aufgrund der Fülle in Anhang C, Anhang D und Anhang E
zusammengestellt.
Fahrstreckenszenarien
Die typischen Einsatzszenarien für den Reisebus umfassen vorzugsweise den Gelegenheits- und
Fernlinienverkehr. Der Gelegenheitsverkehr charakterisiert sich hauptsächlich durch lange Reise- oder
Ausflugsfahrten mit nicht bestimmten bzw. diffusen Fahrstrecken. Der Fernlinienverkehr charakteri-
siert sich hingegen durch Fahrpläne mit fest definierten sowie mittleren bis langen Fahrstrecken. Zur
Berücksichtigung beider Einsatzszenarien wurden die in Tabelle 2.6 aufgelisteten Fahrstreckenszena-
rien definiert. Hiermit sollen exemplarisch sowohl mögliche Städtereisen des Gelegenheitsverkehrs als
auch denkbare Fernlinienfahrten zur Verbindung überwiegend größerer Städte abgebildet werden.
Tabelle 2.6.: Fahrstreckenszenarien für die virtuelle Nachbildung.
geograph.
Raum Start Ziel Fahrstreckenlänge
Deutschland Hannover München 631 kmZentraler Omnibusbahnhof Zentraler Omnibusbahnhof
Portugal/Spanien Lissabon Madrid 624 kmEstação do Oriente Estación Sur de Autobuses
Indien Neu-Delhi Kanpur 476 kmInterstate Bus Terminal Interstate Bus Station
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Daneben werden mit Hilfe der gewählten Fahrstreckenszenarien aus Tabelle 2.6 verschiedene
geographische Räume und Klimate erfasst. Für Europa sind dabei zwei wesentliche Hauptklimate
zu unterscheiden, zum einen das boreale Klima und zum anderen das überwiegend warmgemäßigte
Regenklima, s. Rubel u. Kottek [2010]. Der geografische Raum um Deutschland beinhaltet dabei
ein dominierendes humides kontinentales und partielles Seeklima, welches nach der phänologischen
Aufschlüsselung nach Troll u. Paffen [1965] einem kühlgemäßigten Klima mit humiden warmen
Sommern entspricht. Der geographische Raum um Portugal und Spanien umfasst überwiegend aride
bis semiaride Klimate mit warmen bis heißen Sommern (s. Rubel u. Kottek [2010]), welche nach
Troll u. Paffen [1965] dem Zonenklimat des wärmegemäßigten-subtropischen Klimas entspricht. Im
geografischen Raum um Indien sind nach Köppen u. Geiger [1936] Regionen mit heißem ariden Klima,
heißem Wüstenklima sowie tropischem Savannenklima vorzufinden, wobei dem heißen ariden Klima
nach der UNEP-Klimaklassifikation (s. Middleton u. Thomas [1997]) zum Teil auch subhumide
Anteile zugesprochen werden. Das gewählte Fahrstreckenszenario Neu-Delhi-Kanpur durchläuft
hierbei das heiße semiaride bis heiße Mittelmeerklima.
Die in Tabelle 2.6 definierten Fahrstrecken werden in der Gesamtfahrzeugsimulation durch cha-
rakteristische Soll-Geschwindigkeitsprofile abgebildet. Dafür werden zunächst die Streckenverläufe
zwischen den definierten Start- und Zielorten mit Hilfe von Routenplanern erstellt, woraus sich
resultierend ein detaillierter Wegpunkteverlauf aus geografischen Koordinaten und Höhendaten
entlang der Fahrstrecken ergibt. Darauf aufbauend werden in Verbindung mit der Kenntnis über Stra-
ßenkategorien, Ortschaften, Kreuzungen, Abbiege- und Kurvengeschwindigkeiten für die jeweiligen
Wegpunktabschnitte die zulässigen und möglichen Höchstgeschwindigkeiten bestimmt und zu einem
Geschwindigkeit-Weg-Profil zusammengeführt. Für die Berechnung des notwendigen Geschwindigkeit-
Zeit-Profils müssen zusätzlich Beschleunigungs- und Verzögerungswerte bekannt sein, welche an dieser
Stelle durch die Auswertung von 22 spezifischen Omnibusfahrzyklen aus Barlow u. a. [2009] sowie den
SORT-Zyklen (Standardised On-Road Test Cycles, s. UITP [2010]), dem ETC (European Transient
Cycle, s. Richtlinie 1999/96/EG [2000]) und dem WHTC (World Harmonized Transient Cycle,
s. UNECE GTR No. 4 [2007]) bestimmt wurden. In der Gegenüberstellung zu der Charakterisierung
von Fahrertypen in der Pkw-Anwendung bei Eghtessad u. Fugel [2010] sowie Treiber u. Kesting [2010]
entsprechen die hier ermittelten durchschnittlichen Werte für die Beschleunigung von a=0,8m/s2
und für die Verzögerung von a=-0,6m/s2 einen defensiven bzw. gelassenen Fahrertypus, welcher,
mit möglicher Transponierung zur Omnibusanwendung, einem komfortablen Beschleunigungs- bzw.
Verzögerungsempfinden der Fahrgäste gleichkommt.







































Abbildung 2.22.: Fahrstreckenszenario Hannover - München: Geschwindigkeits- und Höhenprofil.
Abbildung 2.22 zeigt exemplarisch das berechnete synthetische Geschwindigkeits- und Höhenprofil
für das Fahrstreckenszenario Hannover-München. Die Soll-Geschwindigkeitsprofile der in Tabelle 2.6
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definierten Fahrstreckenszenarien von Lissabon nach Madrid sowie von Neu-Delhi nach Kanpur sind
in Anhang D und Anhang E abgebildet.
Auf die Integration der nach Verordnung 561/2006/EG [2006] einzuhaltenden Ruhezeiten (ohne
mögliche Aufteilung) von z.B. mindestens 45 min nach einer Lenkzeit von 4,5 h wurde an dieser
Stelle zur abschließenden Erstellung der in Tabelle 2.6 definierten Fahrstreckenszenarien bewusst
verzichtet. Zum einen wird als Folge der in der Ruhezeit prinzipiell abgeschalteten Verbrennungs-
kraftmaschine der resultierende Einfluss der Ruhezeit auf den Gesamtkraftstoffverbrauch zu Ende
eines Fahrstreckenszenarios sehr gering eingeschätzt. Zum anderen ist die Regelung nach Verordnung
561/2006/EG [2006] allein für die Fahrstreckenszenarien Hannover-München und Lissabon-Madrid
und nicht für das Fahrstreckenszenario Neu-Delhi-Kanpur bindend. Aus diesem Grund wird auf die
Integration der Ruhezeiten für eine mögliche Vergleichbarkeit der Ergebnisse verzichtet.
Klimatische Umgebungsbedingungen
Ein charakteristisches Merkmal der virtuellen Fahrstreckensimulation sind orts- und zeitabhängige
klimatische Randbedingungen. Hiermit werden neben den realitätsnahen Fahrstreckenszenarien
weitere signifikante dynamische Last- und Störgrößen aufgrund transienter Umgebungsbedingungen
geschaffen.
Für die Bestimmung der in dieser Arbeit verwendeten transienten klimatischen Randbedingungen
dient die Software METEONORM [2016]. Diese beinhaltet globale Wetterdaten und berechnet
weltweit für gewünschte geographische Koordinaten ganzjährige Wetterdaten, s. Remund u. a. [2015].
Für die Gesamtfahrzeugsimulation werden mit dieser Wetterdatensoftware die ganzjährigen Daten
von Lufttemperatur, Luftdruck, relativer Luftfeuchtigkeit, direkte und diffuse Solarstrahlung, sowie
Azimut und Sonnenhöhe entsprechend der in Tabelle 2.6 definierten geographischen Räume und für
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Abbildung 2.23.: Fahrstreckenszenario Hannover-München: Ortsfester Tageszeitverlauf der Lufttempera-
turen von Start- und Zielort sowie der orts- und tageszeitabhängige Verlauf der Umgebungslufttemperatur
und der relativen Umgebungsluftfeuchtigkeit entlang der virtuellen Fahrstrecke.
Auf Grundlage der zuvor bestimmten Geschwindigkeit-Zeit-Profile (s. z.B. Abbildung 2.22) und
den korrespondierenden Wegpunkteverläufen (GPS-Koordinatenpunkte entlang der Fahrstrecke)
wird die Abfolge der geographischen Koordinaten zu einem zeitabhängigen Verlauf überführt.
Die zeitliche Fahrstrecken-Koordinatenabfolge dient als Eingangsgröße für die Berechnung der
orts- und zeitabhängigen klimatischen Wetterrandbedingungen auf Basis der zuvor mit METEO-
NORM [2016] bestimmten Stützstellen. Abbildung 2.23 zeigt exemplarisch das Ergebnis für das
Fahrstreckenszenario Hannover-München mit dem örtlich- und zeitabhängig berechneten Verlauf
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der Umgebungslufttemperatur entlang der Fahrstrecke in Gegenüberstellung zu den ortsfesten
Umgebungslufttemperaturverläufen von Start- und Zielort.
Für die später folgenden Maßnahmen- und Konzeptuntersuchungen werden für die Darstellung
eines Jahresquerschnitts für jeden Monat des Jahres und jeweils jeden 15. Tag des Monats ein
virtuelles Fahrtenszenario in Abhängigkeit der in Tabelle 2.6 definierten Fahrstreckenszenarien
durchgeführt. Die Übersicht der dafür berechneten klimatischen Umgebungsrandbedingungen sind
ausführlich in Anhang C, D und E dargestellt.
Fahrgäste
Neben dem Geschwindigkeitsprofil und den transienten Umgebungsrandbedingungen ist die
Anzahl der Fahrgäste bzw. Passagiere eine weitere nicht zu vernachlässigende Randbedingung
der Omnibussimulation. Zum einen wird durch die Passagiere das Gesamtgewicht des Fahrzeugs
und somit auch die Massenträgheit sowie der Rollwiderstand erhöht. Zum anderen steigt durch
die Zahl der Passagiere die innere thermische Last im Innenraum (s. Kapitel 2.4), wodurch das
Klimatisierungssystem eine höhere Leistungsanforderung im Kühlfall bewältigen muss. Entsprechend
wird in der Gesamtfahrzeugsimulation die Passagierzahl zu Fahrtbeginn und Fahrtende gemäß
Abbildung 2.24 dynamisch verändert. Die gezeigte Änderung der Passagieranzahl ist dabei in allen
Fahrszenarien aus Tabelle 2.22 identisch.
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Abbildung 2.24.: Dynamische Änderung der Passagieranzahl zu Fahrtbeginn und Fahrtende für die
dreiteilige Diskretisierung des Businnenraummodells aus Kapitel 2.4 (Zone I: Fahrerarbeitsplatz, Zone II
und Zone III: Fahrgastraum).
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3. Ergebnisse der Referenzsysteme und der
Systeme mit alternativen Kältemitteln
Im Rahmen dieser Arbeit sollen Maßnahmen und Konzepte zur Effizienzverbesserung der Kli-
makälteproduktion im Reisebus untersucht werden. Ebenso soll die Verwendung der Kältemittel
R-1234yf und R-445A als alternative Arbeitsmedien zum gegenwärtig verbreiteten Kältemittel
R-134a dargestellt werden. Das Referenzsystem zur Bewertung bildet hierzu das zuvor in Ka-
pitel 2 beschriebene Gesamtsystemmodell eines Reisebusses. Unterschieden werden dabei der
Stand der Technik zur Klimakälteproduktion auf Basis des dort dargestellten R-134a- und des
R-744-Klimakältekreislaufes. Die Bewertung erfolgt auf Grundlage des Kraftstoffverbrauchs BS , der
Fahrerarbeitsplatz-Temperatur ϑFA, der örtlich mittleren Innenraumtemperatur des Fahrgastberei-
ches ϑmR, der Kälteleistungszahl COP und der Verdampferleistung Q̇VD. Diese Bewertungsgrößen
werden, mit Ausnahme des Kraftstoffverbrauchs, als Zeitmittelwerte der zeitlichen Ergebnisverläufe
angegeben. Weiterhin werden in den Maßnahmen- und Konzeptuntersuchungen die Bewertungsgrößen
Kraftstoffverbrauch BS und Verdampferleistung Q̇VD als prozentuale Änderung in Bezug auf den
R-134a- bzw. den R-744-Referenz-Klimakältekeislauf dargestellt, s. Tabelle 3.1.
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Das Klimatisierungsziel bzw. die Soll-Innenraumtemperatur wird für die nachfolgenden Berech-
nungen der Referenzvergleichsgrößen sowie für die später folgenden Maßnahmen- und Konzept-
untersuchungen auf Basis der in DIN 1946-2 [2006] angegebenen mittlere behagliche Innenraum-
Lufttemperatur in Abhängigkeit der Umgebungslufttemperatur gewählt. Unter Berücksichtigung
der im Klimatisierungsregler möglichen Sollwert-Schrittweite von ∆T=0,5K, der Umgebungsrand-
bedingungen aus Kapitel 2.8 sowie der Betriebsgrenzen für den Einsatz der Klimakältekreisläufe
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(s. Kapitel 2.6 und Bader [2003, 2015]) wird daraus ein mittlerer Sollwert von ϑSoll=22,5◦C bestimmt.
Auf Basis der gerade definierten Soll-Temperatur für die Innenraumklimatisierung werden nach-
folgend die berechneten Vergleichsbewertungsgrößen der Referenzsysteme dargestellt und einige
Besonderheiten kurz diskutiert. Abschließend werden die Berechnungsergebnisse zu den Kältemit-
teln R-1234yf und R-445A als alternativen zum Kältemittel R-134a vorgestellt.
3.1. Berechnungsergebnisse der Referenzsysteme
In den nachfolgenden Tabellen 3.2 und 3.3 sind die Berechnungsergebnisse des R-134a- und
des R-744-Referenzsystems zusammengefasst. Die dargestellten Referenzgrößen gliedern sich dabei
zum einen nach den in Kapitel 2.8 definierten Fahrstreckenszenarien und zum anderen nach den
Fahrtenszenarien für jeden 15. Tag des Monats eines Jahres. Für einige Fahrtenszenarien der Fahr-
strecken Hannover-München und Lissabon-Madrid sind keine Berechnungsergebnisse angegeben.
Diese fehlenden Angaben resultieren aus der in Kapitel 2.6 angegebenen Sperre des Klimakältekreis-
laufes in Verbindung mit der Umgebungslufttemperatur. Die Umgebungslufttemperatur erreicht im
Fahrstreckenszenario Hannover-München und in den Fahrtenszenarien 1-4 sowie 11 und 12 nicht
den Freigabewert von ϑU=15◦C, um den Klimakältekreislauf einschalten bzw. betreiben zu können.
Dieses Verhalten zeigt sich ebenso in den Fahrtenszenarien 1 und 2 sowie 11 und 12 im Fahrstre-
ckenszenario Lissabon-Madrid. Der Betrieb des Klimakältekreislaufes ist in diesen Fahrstrecken- und
Fahrtenszenarien vollständig gesperrt. Folglich wird keine Klimakälte produziert, wodurch diese
Fahrtenszenarien an dieser Stelle sowie in den Maßnahmen- und Konzeptbetrachtungen entfallen.
Tabelle 3.2.: Berechnungsergebnisse des R-134a-Referenzsystems.
Datum virtuelles Fahrtenszenario
15.01 15.02 15.03 15.04 15.05 15.06 15.07 15.08 15.09 15.10 15.11 15.12
Index 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12
Fahrstreckenszenario: Hannover - München
ϑFA [◦C] - - - - 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 - -
ϑmR [◦C] - - - - 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 - -
BS [ l100km ] - - - - 32,1 32,1 31,9 32,2 32,1 31,1 - -
COP [-] - - - - 2,67 2,64 2,77 2,57 2,75 2,78 - -
Q̇VD [kW ] - - - - 24,2 25,6 23,8 26,4 26,1 24,8 - -
Fahrstreckenszenario: Lissabon - Madrid
ϑFA [◦C] - - 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,6 22,5 22,5 - -
ϑmR [◦C] - - 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 - -
BS [ l100km ] - - 31,1 31,9 32,0 32,1 32,0 32,1 32,1 32,1 - -
COP [-] - - 2,62 2,70 2,53 2,38 2,50 2,30 2,42 2,57 - -
Q̇VD [kW ] - - 22,8 23,2 24,7 25,3 24,4 25,6 26,0 26,5 - -
Fahrstreckenszenario: Neu-Delhi - Kanpur
ϑFA [◦C] 22,5 22,5 22,6 24,3 26,5 27,5 24,8 26,1 24,5 23,9 22,5 22,5
ϑmR [◦C] 22,5 22,5 22,5 22,5 22,8 23,5 22,9 23,6 22,6 22,5 22,5 22,5
BS [ l100km ] 31,6 32,2 32,8 32,9 33,0 33,4 33,3 33,6 33,2 33,0 32,7 32,7
COP [-] 2,79 2,57 2,36 2,25 2,24 2,39 2,48 2,66 2,43 2,36 2,45 2,59
Q̇VD [kW ] 22,9 23,9 25,1 25,5 26,8 31,1 31,1 34,9 30,0 27,4 24,9 25,8
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Neben der zuvor angesprochenen vollständigen Sperrung des Klimakältekreislaufbetriebs werden
in den Systemsimulationen ebenso partielle Unterbrechungen des Kreislaufbetriebs aufgrund tem-
porärer Unterschreitung der Sperrtemperatur ϑSperr=̂ϑU513◦C und anschießendem Erreichen des
Freigabewerts von ϑU=15◦C berücksichtigt. Diese temporären Betriebsunterbrechungen treten in
den Fahrtenszenarien 7 und 10 des Fahrstreckenszenarios Hannover-München, im Fahrtenszenario 3
des Fahrstreckenszenarios Lissabon-Madrid sowie in den Fahrtenszenarien 1 und 2 des Fahrstreckens-
zenarios Neu-Delhi-Kanpur auf (vgl. Anhang F).
Das R-134a- sowie das R-744-Referenzsystem sind für die extremen Umgebungsbedingungen
des Fahrstreckenszenarios Neu-Delhi-Kanpur grundlegend nicht dimensioniert. Die Berechnungs-
ergebnisse in Tabelle 3.2 und Tabelle 3.3 zeigen diese Leistungsgrenze in den Fahrtenszenarien 4
bis 10 für beide Referenzsysteme (vgl. Anhang F). Verdeutlicht wird diese Leistungsgrenze in den
Fahrtenszenarien 4 bis 10 durch das deutliche Abweichen der mittleren Innenraumtemperatur ϑmR
und der Fahrerarbeitsplatz-Temperatur ϑFA von dem zuvor bestimmten Sollwert von ϑSoll=22,5◦C.
Tabelle 3.3.: Berechnungsergebnisse des R-744-Referenzsystems.
Datum virtuelles Fahrtenszenario
15.01 15.02 15.03 15.04 15.05 15.06 15.07 15.08 15.09 15.10 15.11 15.12
Index 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12
Fahrstreckenszenario: Hannover - München
ϑFA [◦C] - - - - 22,5 22,5 22,6 22,5 22,6 22,5 - -
ϑmR [◦C] - - - - 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 - -
BS [ l100km ] - - - - 32,7 32,7 32,6 32,7 32,8 31,5 - -
COP [-] - - - - 2,19 2,23 2,16 2,23 2,24 2,13 - -
Q̇VD [kW ] - - - - 25,7 26,5 25,2 27,0 26,7 25,6 - -
Fahrstreckenszenario: Lissabon - Madrid
ϑFA [◦C] - - 22,4 22,5 22,5 22,5 22,5 22,7 22,5 22,5 - -
ϑmR [◦C] - - 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 - -
BS [ l100km ] - - 31,7 32,6 32,6 32,6 32,6 32,7 32,6 32,6 - -
COP [-] - - 2,08 2,13 2,14 2,04 2,13 1,97 2,10 2,23 - -
Q̇VD [kW ] - - 24,9 25,0 26,0 25,9 25,8 25,7 26,5 27,2 - -
Fahrstreckenszenario: Neu-Delhi - Kanpur
ϑFA [◦C] 22,5 22,5 22,7 25,2 28,5 29,9 26,0 28,0 25,8 24,8 22,5 22,6
ϑmR [◦C] 22,5 22,5 22,5 22,6 24,3 26,3 23,9 25,7 23,3 22,6 22,5 22,5
BS [ l100km ] 32,0 32,9 33,4 33,7 33,8 33,9 33,6 33,7 33,6 33,6 33,4 33,3
COP [-] 2,22 2,17 2,03 1,80 1,69 1,77 2,14 2,11 2,07 1,89 2,11 2,24
Q̇VD [kW ] 24,6 25,5 25,2 24,0 23,8 25,1 27,8 28,2 27,1 25,1 25,4 26,3
Infolge der zuvor diskutierten Abweichungen der mittleren Innenraumtemperatur des Fahrgastberei-
ches sowie der Temperatur des Fahrerarbeitsplatzes vom gewünschten Innenraumtemperatur-Sollwert
wird in den nachfolgenden Untersuchungen einer weiteren Fragestellung nachgegangen. Für diese Fra-
gestellung soll auf Basis des Fahrstreckenszenarios Neu-Delhi-Kanpur untersucht werden, mit welchen
Maßnahmen und Konzepten eine effiziente Verbesserung der Leistungsfähigkeit beider Referenz-
systeme erzielt werden kann. Dabei soll für diese Fragestellung auf eine gesonderte Betrachtung der für
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diese extremen Einsatzbedingungen allgemein größer dimensionierten Komponenten und Anlagen
verzichtet werden.
Ergänzend zu den hier dargestellten Berechnungsergebnissen ist in Anhang F exemplarisch die
temporäre Unterbrechungen des Kreislaufbetriebs aufgrund der Unterschreitung der Betriebssperr-
temperatur am Beispiel des R-134a-Klimakältekreislaufes dargestellt. Zudem ist in Anhang F ebenso
exemplarisch das Verhalten des R-134a- und des R-744-Referenzsystems für den Leistungsgrenzbe-
reich im Fahrstreckenszenario Neu-Delhi-Kanpur am Beispiel des Fahrtenszenarios 6 abgebildet.
3.2. Berechnungsergebnisse mit R-1234yf und R-445A
Die Berechnungsergebnisse der Kältemittel R-1234yf und R-445A als alternative Arbeitsmedien zu
dem derzeit eingesetzten Kältemittel R-134a sind nachstehend in Tabelle 3.4 und Tabelle 3.5 zusam-
mengefasst. Die Bewertung erfolgt auf Grundlage der in Tabelle 3.1 dargestellten Bewertungsgrößen.
Dabei wird sowohl die prozentuale Änderung des Kraftstoffverbrauchs ∆BS als auch der Verdamp-
ferleistung ∆Q̇VD in Relation zum R-134a-Referenzsystem angegeben. Die Berechnungsergebnisse
resultieren auf dem in Kapitel 2 vorgestellten Gesamtfahrzeugmodell sowie dem in Kapitel 2.1
beschriebenen R-134a-Klimakältekreislaufmodell. Für die Bewertung der alternativen Kältemittel
R-1234yf und R-445A wurden im R-134a-Klimakältekreislaufmodell die Berechnungen der Kältemit-
telstoffdaten von R-134a zu den jeweiligen spezifischen Stoffdatenberechnungen von R-1234yf und
R-445A abgeändert. Ferner wurden keine weiteren Parameter oder Modelle modifiziert.
Tabelle 3.4.: Berechnungsergebnisse des R-1234yf-Anlagensystems (in Bezug auf R-134a-Referenzsystem).
Datum virtuelles Fahrtenszenario
15.01 15.02 15.03 15.04 15.05 15.06 15.07 15.08 15.09 15.10 15.11 15.12
Index 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12
Fahrstreckenszenario: Hannover - München
ϑFA [◦C] - - - - 22,5 22,5 22,6 22,5 22,6 22,5 - -
ϑmR [◦C] - - - - 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 - -
∆BS [%] - - - - 0,23 0,17 0,25 0,14 0,14 0,12 - -
COP [-] - - - - 2,52 2,49 2,62 2,41 2,59 2,63 - -
∆Q̇VD [%] - - - - -2,81 -3,96 -1,98 -4,61 -3,86 -2,76 - -
Fahrstreckenszenario: Lissabon - Madrid
ϑFA [◦C] - - 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,6 22,5 22,5 - -
ϑmR [◦C] - - 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 - -
∆BS [%] - - 0,19 0,25 0,19 0,17 0,21 0,15 0,15 0,15 - -
COP [-] - - 2,47 2,54 2,37 2,22 2,34 2,15 2,27 2,41 - -
∆Q̇VD [%] - - -2,06 -2,47 -3,99 -4,87 -3,78 -5,30 -5,02 -4,54 - -
Fahrstreckenszenario: Neu-Delhi - Kanpur
ϑFA [◦C] 22,5 22,5 22,7 24,5 26,8 27,9 25,3 26,6 24,9 24,1 22,5 22,6
ϑmR [◦C] 22,5 22,5 22,5 22,6 23,1 24,1 23,4 24,4 22,8 22,6 22,5 22,5
∆BS [%] 0,15 0,23 0,16 0,17 0,43 0,69 0,55 0,73 0,21 0,17 0,17 0,16
COP [-] 2,63 2,42 2,20 2,03 2,09 2,23 2,35 2,52 2,28 2,18 2,30 2,44
∆Q̇VD [%] -2,53 -2,91 -5,03 -7,51 -3,94 -3,50 -2,63 -2,14 -4,92 -6,15 -4,59 -4,40
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Abbildung 3.1.: Gegenüberstellung von R-134a, R-1234yf und R-445A im ph-Diagramm: a) Vergleich der
Nassdampfgebiete mit Verlauf der Isothermen und b) Vergleich der Prozesszustände bei gleichen Betriebs-
bedingungen (sowohl Verdichterdrehzahl als auch Luftvolumenstrom und Lufteintrittstemperaturen an den
Wärmeübertragern).
Tabelle 3.5.: Berechnungsergebnisse des R-445A-Anlagensystems (in Bezug auf R-134a-Referenzsystem).
Datum virtuelles Fahrtenszenario
15.01 15.02 15.03 15.04 15.05 15.06 15.07 15.08 15.09 15.10 15.11 15.12
Index 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12
Fahrstreckenszenario: Hannover - München
ϑFA [◦C] - - - - 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 - -
ϑmR [◦C] - - - - 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 - -
∆BS [%] - - - - 0,25 0,19 0,21 0,18 0,13 0,09 - -
COP [-] - - - - 2,68 2,65 2,76 2,59 2,74 2,78 - -
∆Q̇VD [%] - - - - 4,15 3,37 3,43 3,43 2,22 2,39 - -
Fahrstreckenszenario: Lissabon - Madrid
ϑFA [◦C] - - 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,6 22,5 22,5 - -
ϑmR [◦C] - - 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 - -
∆BS [%] - - 0,18 0,23 0,22 0,19 0,24 0,14 0,17 0,15 - -
COP [-] - - 2,62 2,69 2,55 2,40 2,52 2,34 2,45 2,59 - -
∆Q̇VD [%] - - 4,39 3,65 4,03 3,79 4,51 3,34 3,50 3,15 - -
Fahrstreckenszenario: Neu-Delhi - Kanpur
ϑFA [◦C] 22,5 22,5 22,6 24,2 26,4 27,4 24,6 26,0 24,2 23,8 22,5 22,5
ϑmR [◦C] 22,5 22,5 22,5 22,5 22,7 23,6 22,6 23,6 22,5 22,5 22,5 22,5
∆BS [%] 0,15 0,25 0,19 0,19 0,13 0,11 -0,14 0,03 0,01 0,16 0,22 0,21
COP [-] 2,76 2,58 2,38 2,32 2,28 2,28 2,58 2,67 2,61 2,42 2,47 2,60
∆Q̇VD [%] 3,18 4,60 3,60 4,29 2,52 0,63 2,55 0,52 5,22 3,82 3,84 3,53
45
3.2. Berechnungsergebnisse mit R-1234yf und R-445A
Die Berechnungsergebnisse der alternativen Kältemittel R-1234yf und R-445A zeigen in Bezug auf
das Kältemittel R-134a, dass durch die Verwendung von R-445A durchgängig höhere Verdampferleis-
tungen erzielt werden als durch die Verwendung von R-1234yf, welches eine durchgängige Minderung
der Verdampferleistung aufzeigt. Eine anschauliche Erklärung ergibt sich aus dem Vergleich der
Nassdampfgebiete sowie der Gegenüberstellung der Kreislaufprozesszustände von R-134a, R-1234yf
und R-445A, s. Abbildung 3.1.
Das Nassdampfgebiet von R-1234yf ist im Vergleich zum Nassdampfgebiet von R-134a erkennbar
schmaler, daraus resultiert für R-1234yf eine geringere spezifische Kälteleistung. Darüber hinaus weist
R-1234yf im Vergleich zu R-134a eine etwas geringere volumetrische Kälteleistung auf, vgl. Brown
[2009]. Weiterhin resultiert aufgrund erhöhter Druckverluste eine höhere Verdichterwellenleistung,
wodurch die Kälteleistungszahl zusätzlich geringer ausfällt, vgl. Low u. Schwennesen [2014].
Dem gerade beschriebenen Verhalten von R-1234yf steht das Verhalten von R-445A, im Wesentli-
chen durch die Verbesserung der Verdampferleistung, gegenüber. Diese höhere Verdampferleistung
ist sowohl auf die vergleichbare spezifische und volumetrische Kälteleistung im Vergleich zu R-134a
als auch auf die zeotropen Eigenschaften von R-445A zurückzuführen, vgl. Raabe [2017]. In Ab-
bildung 3.1a ist dazu ersichtlich, dass, im Vergleich zu den anderen beiden Kältemitteln R-134a
und R-1234yf, die Isothermen von R-445A im Nassdampfgebiet nicht isobar verlaufen. Aus diesem
Verlauf der Isothermen resultiert ein Temperaturgleit des Kältemittels, welcher die treibende Tempe-
raturdifferenz im Verdampfer verbessert, vgl. Schulze [2013] und Homann [2015].
Im Vergleich zu R-134a führt dieser nicht isobare Verlauf der Isothermen, bei vergleichbaren
Temperaturen nach dem Verflüssiger, jedoch zu einem höheren Hochdruck, s. Homann [2015]. Infol-
ge des höheren Hochdrucks erhöht sich das Druckverhältnis am Verdichter und einhergehend die
Verdichterwellenleistung. Dabei ist der Zuwachs der Verdampferleistung ∆Q̇VD ausreichend, um
mit der ebenso gestiegenen Verdichterwellenleistung resultierend vergleichbare Kälteleistungszahlen
im Vergleich zum R-134a-Referenzsystem darstellen zu können. Folglich zeigt die hier betrachtete




In konventionellen Kompressionskältekreisläufen zur Klimakälteerzeugung in Omnibussen werden
typischerweise Tauchkolbenverdichter verschiedenster Bauformen eingesetzt: 2 Zylinder in Reihe,
4 Zylinder in V-Anordnung bis 6 Zylinder in W-Anordnung, s. z.B. Bitzer [2005], GEA [2011]
sowie Kaiser [1996] und Fröschle [2010]. Abbildung 4.1 zeigt hierzu exemplarisch einen typischen












Abbildung 4.1.: Tauchkolbenverdichter aus der Omnibusanwendung in V-Bauform
(2 Zylinderbänke mit jeweils 2 Zylindern bzw. einem Zylinderpaar).
Der Antrieb des Kältemittelverdichters erfolgt vornehmlich mechanisch mittels Riementrieb
durch die Verbrennungskraftmaschine. Dabei sind Verdichterleistung und Übersetzungsverhältnis
des Riementriebs gewöhnlich für eine hinreichende Kälteleistungsproduktion bei sehr warmen Um-
gebungsbedingungen dimensioniert. Gleichzeitig wird durch die Verdichterkonstruktion und der
drehzahlsynchronen Koppelung von Verdichter und Verbrennungskraftmaschine die Klimakälte
vergleichsweise unbeeinflusst vom tatsächlichen Kühlbedarf erzeugt. Vor diesem Hintergrund wer-
den in diesem Kapitel für eine bedarfsorientierte Klimakälteproduktion die Zylinderabschaltung
durch Sauggasabriegelung, die kontinuierliche sowie diskontinuierliche Drehzahlregelung und eine
neuartige Kombination aus Sauggasabriegelung und diskontinuierlicher Drehzahlregelung untersucht.
Beginnend werden nachfolgend die geläufigsten Technologien zur Adaption der Förderleistung von
Tauchkolbenverdichtern dargestellt. Anschließend werden die Sauggasabriegelung, die kontinuierliche
Drehzahlregelung mit CVT und die diskontinuierliche Drehzahlregelung mit Riemenscheibengetriebe
detailliert beschrieben und für die abschließenden Berechnungen spezifiziert. Im letzten Abschnitt
werden die Berechnungsergebnisse dieser Ansätze vorgestellt.
4.1. Verfahren zur Förderleistungsadaption
Die Verfahren zur Förderleistungsadaption von Tauchkolbenverdichtern können allgemein in Aus-
setzbetrieb, Zylinderabschaltung, Drehzahlregelung sowie in externe Ansätze kategorisiert werden,
s. Hendriks [2002], Ahlers u. Boni [2009]. Im Zusammenhang mit der Fahrzeugklimatisierung wird das
auf den Aussetzbetrieb basierende Regelkonzept auch als Cycling-Clutch-Betrieb bezeichnet. Dabei
wird mit der Magnetkupplung zwischen Riementrieb und Verdichterwelle (s. Althouse u. Rabbitt
[1991], Watanabe [2002]) der Kältemittelverdichter im Taktbetrieb zwischen zwei Anforderungswer-
ten ein- oder abgeschaltet, um rudimentär die Leistung zu regeln, s. Köhler [1988], Peter [2011]. Neben
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der Einzelverdichteranwendung wird der Aussetztbetrieb vorzugsweise in Verdichterverbundapplika-
tionen eingesetzt, s. Cube [1997a]. Dabei wird die maximale Leistungsanforderung durch den Betrieb
aller im Verbund stehenden Verdichter erbracht und bei geringer Leistungsanforderung der Betrieb
mindestens eines Verdichters ausgesetzt. Sonnekalb u. Schmitt [2007] zeigen hierzu beispielsweise
einen Verdichterparallelverbund für ein Fahrzeugklimatisierungssystem.
Neben der vollständigen Unterbrechung der Förderleistung durch den Cycling-Clutch-Betrieb wird
mit der Zylinderabschaltung die Förderleistung des Kältemittelverdichters nur teilweise beeinflusst.
Spezifische Umsetzungsvarianten der Zylinderabschaltung sind beispielsweise die Sauggasabriegelung,
der interne Bypass und die Ventilanhebung, s. Hendriks [2002]. Die Zylinderabschaltung durch
Ventilanhebung wird mit Hilfe einer Anhebevorrichtung, welche das Saugventil vom Ventilsitz abhebt,
realisiert. Damit steht das Saugventil im Verdichtungshub offen und es wird kein Kältemittel in
den Druckraum gefördert. Die interne Bypassschaltung wird durch öffnen eines Kurzschlusskanals
zwischen Saug- und Druckraum im Zylinderkopf eines Zylinders oder Zylinderpaars ausgeführt. Das
geförderte Kältemittel kann dadurch nur intern umlaufen. Daneben wird in der Omnibusanwendung
häufig auf die Zylinderabschaltung durch Sauggasabriegelung zurückgegriffen, s. GEA [2013] und
Bitzer [2014]. Hierbei verschließt ein Sperrventil den Saugraum eines Zylinders oder Zylinderpaars,
wodurch das Ansaugen von Kältemittel verhindert wird. Die Technologien zur Zylinderabschaltung
charakterisieren sich dabei typischerweise durch eine diskontinuierliche Förderleistungsadaption,
s. Ahlers u. Boni [2009]. Zur Verbesserung dieser diskontinuierlichen Förderleistungsregelung wird
von Schaich u. Mederle-Hoffmeister [2015] ein hochfrequenter Taktbetrieb der Sauggasabriegelung
oder des internen Bypasses vorgeschlagen, wodurch die Förderleistung quasi kontinuierlich geregelt
werden kann.
Im Gegensatz zu den zuvor genannten Verfahren greift die Drehzahlregelung zur Förderleistungs-
adaption bereits im Antrieb des Kältemittelverdichters an. Ausführungen zur Drehzahladaption
am Antrieb können durch einen Separatantrieb oder durch ein Verstellgetriebe realisiert werden.
Der Separatantrieb wird typischerweise durch eine elektrische Maschine verwirklicht, welche die
Verdichterdrehzahl auf der einen Seite durch Umschalten der Polpaarzahl diskontinuierlich oder auf
der anderen Seite mit Hilfe eines Frequenzumrichters kontinuierlich einstellen kann, s. Hendriks
[2002], Bachmann [2010]. Alternativen zum Separatantrieb sind Verstellgetriebe, wie zum Beispiel
stufenlose Getriebe zur kontinuierlichen oder Schaltgetriebe zur diskontinuierlichen Drehzahladaption,
s. Neunheimer u. a. [2007]. Die technische Realisierung eines stufenlosen Getriebes zur Regelung der
Verdichterdrehzahl im Omnibus wird bei Krieg [1989] und Bühler [2000] beschrieben. Das hierbei
beschriebene und Variocomp genannte stufenlose Getriebe basiert grundlegend auf einem CVT (Con-
tinuously Variable Transmission), s. Linnig Antriebstechnik GmbH [1993]. Ziel der Drehzahlregelung
mit diesem Variocomp-Getriebe ist es, die Drehzahldynamik der Verbrennungskraftmaschine derart
auszugleichen, dass eine nahezu konstante Abtriebsdrehzahl am Kältemittelverdichter vorliegt. Den
Einsatz eines Schaltgetriebes zur Drehzahladaption des Kältemittelverdichters präsentiert Baumgart
[2010]. Bei diesem von Baumgart [2010] vorgestellten Konzept wird zusätzlich zur Riemenübersetzung
eine weitere Übersetzungsstufe mit Hilfe eines Planetengetriebes geschaffen. Der dazu erforderliche
Planetenradsatz ist dabei platzsparend in die Riemenscheibe des Kältemittelverdichters integriert.
In die letzte oben genannte Kategorie mit externen Ansätzen sind die Saugdrossel und der externe
Bypass eingeordnet. Für die Förderleistungsregelung mit einer Saugdrossel wird mit einem regelbaren
Saugdrosselventil zwischen Verdampfer und Kältemittelverdichter gezielt der Verdichtersaugdruck
gesenkt, wodurch unter anderem das Druckverhältnis steigt und die Sauggasdichte sinkt. Daneben
charakterisiert sich der externe Bypass grundlegend durch eine direkte Verbindungsleitung zwischen
Verdichteraustritt und Verdichtersaugseite. Die wesentliche Föderleistungsadaption mit externem
48
Kapitel 4. Förderleistungsvariabilität des Kältemittelverdichters
Bypass resultiert hierbei aus der Reduzierung des durch den Kreislauf strömenden effektiven Kälte-
mittelmassenstroms, s. Cube [1997a].
Arbeiten, welche die Förderleistungsregelung für den Kältemittelverdichter im Omnibus unter-
suchen, sind bis auf Andersson [2004], Kossel [2011] und Dünnebeil u. a. [2015] an dieser Stelle
nicht bekannt. Die von Andersson [2004] geführten Untersuchungen beruhen hauptsächlich auf der
Betrachtung des Aussetzbetriebs aller Nebenaggregate, worunter der Kältemittelverdichter und
der gesamte Klimakältekreislauf nur rudimentär berücksichtigt werden. Zudem orientiert sich der
untersuchte Aussetzbetrieb allein auf Aussetzvorgänge bei Fahrzeugbeschleunigung und -verzögerung.
Bei Kossel [2011] wird der kühlbedarfsorientierte Einsatz der Sauggasabriegelung dargestellt. Hierzu
zeigt Kossel [2011] auf Grundlage einer einzelnen virtuellen Testfahrt mit transienten Umgebungs-
randbedingungen exemplarisch das Energieeinsparpotenzial bezogen auf die Verdichterarbeit. Die
Maßnahmenstudie von Dünnebeil u. a. [2015] zur Kraftstoffeinsparung und Treibhausgasminderung
von schweren Nutzfahrzeugen bewertet den Einfluss der Sauggasabriegelung lediglich am Rande.
Der bedarfsorientierte Einsatz bleibt dabei gänzlich unberücksichtigt und der Energieverbrauch des
Klimatisierungssystems wird ausschließlich durch eine konstante mittlere Leistung abgeschätzt.
Die Verbesserung der Förderleistungsvariabilität des Kältemittelverdichters ist sowohl entschei-
dend für eine bedarfsorientierte und effiziente Klimakälteproduktion als auch für die Einsparung
von Kraftstoff und Emissionen. Aus diesem Grund werden nachfolgend die Sauggasabriegelung,
die kontinuierliche Drehzahlregelung mit CVT und die diskontinuierliche Drehzahlregelung mit
Riemenscheibengetriebe sowie die neuartige Kombination aus Sauggasabriegelung und Riemenschei-
bengetriebe detailliert vorgestellt und untersucht.
4.2. Spezifikation der zu untersuchenden
Förderleistungsadaptionen
In den nachfolgenden Abschnitten werden die Zylinderabschaltung durch Sauggasabriegelung,
die stufenlose Drehzahlregelung des Kältemittelverdichters mit einem CVT, die Drehzahlregelung
mit einem Riemenscheibengetriebe sowie die neuartige Kombination aus Sauggasabriegelung und
Riemenscheibengetriebe für die Untersuchungen im Gesamtfahrzeugmodell aus Kapitel 2 spezifiziert.
Hierzu werden neben der prinzipiellen Darstellung der Funktionsweisen ebenso die entworfenen
Betriebsstrategien beschrieben.
4.2.1. Zylinderabschaltung durch Sauggasabriegelung
In diesem Abschnitt werden einleitend das Funktionsprinzip der Sauggasabriegelung und abschlie-
ßend die implementierte Betriebsstrategie für die Sauggasabriegelung beschrieben. Abbildung 4.2
illustriert das Funktionsprinzip der Sauggasabriegelung, welche durch einen spezifischen Zylinder-
deckel mit integriertem Sperrventil im Saugraum realisiert wird (s. GEA [2013], Bitzer [2014]):
In dem Fall, dass am Magnetventil keine Schaltspannung anliegt, bleibt der Hochdruckpass zum
Sperrventilkolben geschlossen und die Sperrkolbenfeder drückt den Sperrventilkolben in den obe-
ren Ventilsitz. Die Verbindung zwischen Saugkammer und Sauggasleitung steht somit offen und
der Verdichter arbeitet mit seinem gesamten Hubvolumen. Wird das Magnetventil betätigt, öffnet
sich der Zugang des Hochdruckpasses zum Sperrventilkolben, es strömt hochdruckseitiges Kälte-
mittel oberhalb des Sperrventilkolbens ein und drückt diesen auf den unteren Ventilsitz. Infolge ist die
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(b) Sperrventil vor Sauggaskammer geschlossen.
Abbildung 4.2.: Funktionsprinzip der Sauggasabriegelung: a) nicht aktive Sauggasabriegelung und b) aktive
Sauggasabriegelung (Abbildungen in Anlehnung an GEA [2013] und Bitzer [2014]).
Die getroffenen Annahmen sowie die entworfene Betriebsstrategie für die Bewertung der Saug-
gasabriegelung werden nachfolgend erläutert. Auf Grundlage der betrachteten Kältemittelverdichter
(für R-134a- und R-744-Anlage) in V-Bauform mit zwei Zylinderpaaren (s. Abbildung 4.1) sind für
die Sauggasabriegelung mögliche Verdichter-Leistungsstufen mit 50%- und 100%-Fördervolumen
realisierbar.
Analog zu diesen Leistungsstufen wird das effektive Verdichterhubvolumen im Simulationsmodell
des jeweiligen Kältemittelverdichters entsprechend dem Stellsignal der entworfenen Betriebsstrategie
verändert. Die hierzu entworfene Betriebsstrategie auf Basis einer Zweipunkt-Regelung ist in das
Modell des Klimareglers aus Kapitel 2.6 integriert und ist in Abbildung 4.3 schematisch skizziert.
Die Führungsgröße der Sauggasabriegelung kann dabei durch den Saugdruck, der Verdampfungs-
temperatur aber auch durch die Innenraumtemperatur definiert werden, s. Bader [1998a, b], Bolz
u. a. [2011]. Für eine bedarfsorientierte Regelung der Klimakälteproduktion wird an dieser Stelle die













































Abbildung 4.3.: Betriebsstrategie der Sauggasabriegelung.
Zur Erhaltung des Innenraumkomforts sollen mögliche Temperaturschwankungen im Innenraum
durch die Sauggasabriegelung gering gehalten werden. Aus diesem Grund wird für die hier verwendete
Zweipunkt-Regelung eine Schaltschwellenbreite von ∆T=0,5 K festgelegt, s. Abbildung 4.3. Erreicht
die Innenraumtemperatur mindestens die Soll-Innenraumtemperatur (untere Schaltschwelle), wird
nach einer kurzen Wartezeit die Sauggasabriegelung aktiv. Steigt die Innenraumtemperatur danach
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und erreicht oder überschreitet den oberen Schaltschwellenwert ϑSoll+0,5 K, wird die Sauggasabriege-
lung deaktiviert. Hierbei wird eine Mindestlaufzeit von t=3 min zwischen Deaktivierung und erneuter
Aktivierung eingehalten. Mit Einhaltung dieser Mindestlaufzeit soll zum einen ein zu häufiges Takten
und zum anderen ein Oszillieren der Überhitzungsregelung bei sehr kurzen Schaltzyklen vermieden
werden. Daneben wird die Mindestabschaltzeit mit t=10 s festgelegt, welche weit unterhalb der
Zeitkonstante der Innenraumtemperatur liegt, wodurch ein Aufheizen des Innenraums oberhalb
von ϑSoll+(∆T=0,5 K) vermieden werden soll.
Im Omnibus-Klimaregler wird die Innenraumtemperatur im Wesentlichen durch die Heizungs-
regelung mittels Gegenheizen eingestellt, s. Kapitel 2.6. Durch diese Gegenheizstrategie kann die
gerade beschriebene Betriebsstrategie der Sauggasabriegelung im Bereich der unteren Schaltschwel-
le ungewollt beeinflusst werden. Aus diesem Grund wird die Heizungsregelung zusätzlich in die
Betriebsstrategie der Sauggasabrieglung integriert. Dabei wird der Soll-Wert der Heizungsrege-
lung für die Frontbox und Aufdachanlage bei deaktivierter Sauggasabriegelung um ∆T=0,25 K
auf ϑSoll=22,25◦C abgesenkt. Nach erfolgter Sauggasabriegelung und kurzer Wartezeit wird der
Soll-Wert der Heizungsregelung wieder auf die ursprüngliche Soll-Innenraumtemperatur umgeschaltet,
s. Abbildung 4.3.
4.2.2. Drehzahlregelung mit stufenlosem Getriebe
Die Drehzahlregelung des Kältemittelverdichters zur Förderleistungsadaption ist maßgebend
das effektivste Leistungsregelungsverfahren für den Kältekreislauf, s. Tassou u. Qureshi [1998],
Fredsted u. Juel [2004] und Bachmann [2010]. Auf der einen Seite kann mit der Drehzahlregelung
die Kälteleistungsproduktion im Teillastbetrieb gezielt abgesenkt und auf der anderen Seite für den









































Abbildung 4.4.: Stufenlose Drehzahlregelung mit CVT: a) Funktionsprinzip CVT und b) Übersetzungsre-
gelbereich resultierend aus Drehzahlspreizung von Verbrennungskraftmaschine und Kältemittelverdichter.
Für die Bewertung der stufenlosen Drehzahlregelung des Kältemittelverdichters stützen sich die
nachfolgenden Betrachtungen auf ein CVT mit Umschlingungstrieb, s. Neunheimer u. a. [2007]. Das
Funktionsprinzip des CVTs ist in Abbildung 4.4a dargestellt. Die Drehzahl und das Drehmoment
werden im CVT durch den Kraftreibschluss des Umschlingungsmittels an den Antriebs- und Abtriebs-
Kegelscheibenpaaren übertragen. Dabei kann jeweils eine Kegelscheibe eines Kegelscheibenpaares
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axial verschoben werden. Infolge einer axialen Abstandsänderung der Kegelscheibenpaare wird
der Kontaktradius des Umschlingungsmittels auf der Antriebs- und Abtriebsseite variiert. Für die
in Umfangsrichtung wirkenden Kräfte ändert sich somit der Wirkradius und es kommt zu einer
Wandlung von Drehzahl und Drehmoment, s. Reif [2011].
Für die Bewertung des CVT-Einsatzes zur Drehzahlregelung des Kältemittelverdichters werden
nachstehend einige Annahmen getroffen. Der mögliche und zulässige Übersetzungsbereich des CVTs
wird auf der einen Seite maßgeblich durch die zulässige Drehzahlspreizung des Kältemittelverdichters
entsprechend den Herstellerangaben und auf der anderen Seite von der Drehzahlspreizung der
Verbrennungskraftmaschine im Fahrbetrieb bestimmt, s. Abbildung 4.4b und Tabelle 4.1. Weiterhin
soll der CVT-Einsatz zum einen ideal und zum anderen auf Grundlage eines typischen mittleren
Wirkungsgrades untersucht werden. Die ideale Annahme ohne Berücksichtigung von Getriebeverlusten
soll das theoretisch-technische Grenzpotenzial der stufenlosen Drehzahlregelung aufzeigen. Für die
Berücksichtigung eines typischen mittleren Wirkungsgrades zur Berechnung von Getriebeverlusten
wurden die Arbeiten von Tenberge [1986], Pietz [1992], Sauer [1996], Sattler [1999], Sue [2003] und
Behrendt [2009] sowie Kruse [2013] analysiert. Die darin aufgezeigten Wirkungsgrade wurden über die
untersuchten Lastkollektive, Übersetzungen sowie über die Gesamtheit aller Arbeiten arithmetisch
gemittelt. Resultierend wurde daraus ein typischer mittlerer Wirkungsgrad von η=0,89 bestimmt.
Tabelle 4.1.: Stufenlose Drehzahlregelung mit CVT: Verdichter-Drehzahlgrenzen und CVT-Wirkungsgrade.
Verdichter min. Drehzahl max. Drehzahl Wirkungsgrad:
[U/min] [U/min] CV TA CV TB
R-134a: 500 3500 1,0 0,89
R-744: 500 3000 1,0 0,89
Im Gesamtfahrzeugmodell aus Kapitel 2 werden für die Bewertungssimulationen jeweils ein
CVT-Model mit und ein Modell ohne Berechnung von Verlusten in das Antriebsstrangmodell aus
Kapitel 2.7 integriert. Die CVT-Übersetzung (Stellgröße) resultiert dabei aus der Regelung der
Innenraumtemperatur (Regelgröße) mit einem herkömmlichen PI-Regler. Der PI-Regler ist dazu im
Modell des Klimareglers aus Kapitel 2.6 integriert. Damit die ungewollte Beeinflussung durch die
Gegenheizstrategie, wie bereits zuvor bei der Sauggasabriegelung beschrieben, vermieden werden
kann, wird der Innenraumtemperatur-Sollwert der Heizungsregelung für Frontbox und Aufdachanlage
dauerhaft um ∆T=0,25 K auf ϑSoll=22,25◦C abgesenkt.
4.2.3. Drehzahlregelung mit Schaltgetriebe
Neben der zuvor beschriebenen kontinuierlichen Drehzahlregelung mit einem CVT kann die
Verdichterdrehzahl ebenso diskontinuierlich mit einem Schaltgetriebe adaptiert werden. Dazu wird
in diesem Abschnitt einleitend das Konzept eines Riemenscheibengetriebes vorgestellt. Anschließend
werden die Getriebeauslegung bezüglich der Drehzahlübersetzung diskutiert und abschließend die
gewählten Annahmen sowie die Integration in das Gesamtfahrzeugmodell erläutert.
Das an dieser Stelle betrachtete Riemenscheibengetriebe basiert auf einem in die Verdichterriemen-
scheibe integrierten Umlaufgetriebe mit zwei Übersetzungsgängen (i<1 und i=1), s. Baumgart [2010].
Den Aufbau des Riemenscheibengetriebes zeigt Abbildung 4.5a. Das dargestellte Umlaufgetriebe
ist in Planetenbauweise als Plusgetriebe ausgeführt, wodurch Riemenscheibe und Verdichterwelle
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bei effektiver Drehzahl- und Drehmomentenwandlung des Getriebes die gleiche Drehrichtung ha-
ben, s. Looman [2009], Steinhilper u. Sauer [2012]. In dem dargestellten Aufbau ist das Hohlrad
des Planetengetriebes in die Riemenscheibe des Kältemittelverdichters eingepasst. Auf dem Pla-
netenträgersteg sind drei Planetenradsätze mit jeweils zwei im Eingriff stehenden Planetenrädern
gelagert. Der Abtrieb erfolgt zum Sonnenrad, welches mit der Kältemittelverdichterwelle verbunden
ist. Daneben befindet sich zwischen Sonnenrad und Planetenträgersteg eine schaltbare Magnet-






















(b) Getriebeschema(a) Umlaufgetriebe in Riemenscheibe
Drehzahlwandlung Riemenscheibengetriebe:  nSonnenrad − iHohlrad − (1− i) · nSteg = 0
Abbildung 4.5.: Aufbau des Riemenscheibengetriebes sowie Grundgleichung der Umlaufgetriebe
(Willis-Gleichung, s. Schlecht [2010]) zur Beschreibung der Drehzahlwandlung im Riemenscheibengetriebe:
nSteg= 0 Drehzahlübersetzung aktiv, nSteg=nSonnenrad keine Drehzahlübersetzung.
Sofern die Bremse geschlossen und die Kupplung des Riemenscheibengetriebes geöffnet ist (Steg
steht still, nSteg=0, s. Drehzahlgrundgleichung in Abbildung 4.5) wird vom Getriebe zwischen
Hohlrad und Sonnenrad eine Übersetzung ins Schnelle erzeugt (i<1). Ist entgegengesetzt die Bremse
geöffnet und die Kupplung geschlossen, läuft das Getriebe als Block um (i=1, nSteg=nSonnenrad,
s. Drehzahlgrundgleichung in Abbildung 4.5). In diesem Fall entstehen keine Getriebeverluste und
der Kältemittelverdichter wird allein mit dem Übersetzungsverhältnis des Riementriebs angetrieben.
Sind sowohl Bremse als auch Kupplung geöffnet, wird der Kältemittelverdichter vom Riementrieb,
entsprechend der Unterbestimmung des Planetengetriebes, entkoppelt. Hiermit wird die Trennung
des Verdichters vom Antrieb, wie zuvor mit der konventionellen Magnetkupplung, ermöglicht.
Für die nachfolgende Auswahl der Übersetzungsstufen für das Riemenscheibengetriebe werden an
dieser Stelle zunächst zwei Prämissen definiert. Erstens, auf eine vollständige neue und optimierte
Auslegung von zwei möglichen Übersetzungsstufen wird verzichtet. Infolge wird die konventionelle
Übersetzung des Riementriebs als eine der zwei Übersetzungsstufen beibehalten und allein eine
zusätzliche Übersetzungsstufe ausgelegt. Zweitens, diese zusätzliche Übersetzungsstufe ist in der
Weise auszulegen, dass häufige Schaltzyklen und ein etwaiger oszillierender Taktbetrieb durch die
Drehzahldynamik im Fahrbetrieb und durch die Verdichterdrehzahlgrenzen weitestgehend vermieden
werden kann.
Wesentliche Voraussetzung für die Auslegung der Übersetzungsstufe des Riemenscheibengetrie-
bes ist die Kenntnis über die Klimatisierungsleistungsanforderung, die verfügbare Klimakälte sowie die
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typischen Motordrehzahlen. Diese Größen werden gewöhnlich in ganzjährig durchgeführten Feldstu-
dien bestimmt. Auf eine derartige Datenerhebung kann an dieser Stelle nicht zurückgegriffen werden.
Deshalb werden für die nachfolgenden Überlegungen die in Kapitel 2.8 dargestellten Einsatzszenarien
in Verbindung mit den Gesamtfahrzeugsimulationen der zuvor beschriebenen Förderleistungsadapti-
on mit dem CVT herangezogen. Vorteil dieser Betrachtung ist zum einen die bereits vollständige
Berücksichtigung der Verdichterbetriebsgrenzen. Zum anderen resultieren aus der bedarfsorientierten
Verdichterdrehzahladaption mit dem CVT bereits die typischen notwendigen Übersetzungsstufen.
Die Auswertung dieser CVT-Übersetzungen auf Grundlage einer Häufigkeitsverteilung zeigt Abbil-
dung 4.6. Die Diagramme sind dabei zum einen in Fahrstreckenszenarien und zum anderen für die










































































































































































(b) Häufigkeitsverteilung der CVT-Übersetzung in Verbindung mit R-744-Anlage.
Abbildung 4.6.: Häufigkeitsverteilung der CVT-Übersetzung zwischen Verbrennungskraftmachine und
Kältemittelverdichter. Simulationsergebnisse aus Gesamtfahrzeugsimulation mit dem in Abschnitt 4.2.2
dargestellten CVT-Einsatz. Ebenso eingetragen sind die konventionelle Riementriebübersetzung und die
zusätzlich gewählte Übersetzungsstufe für den Einsatz des Riemenscheibengetriebes.
Die in Abbildung 4.6 deutlich dominierende Übersetzung ins Langsame in den Fahrstreckenszena-
rien Hannover-München und Lissabon-Madrid kann ausschließlich bei hohen Drehzahlen der Verbren-
nungskraftmaschine angewendet werden, vgl. Tabelle 4.1 und Abbildung 4.4b. Folge dieser dominieren-
den Übersetzung ins Langsame wäre, dass bereits bei geringen Drehzahlschwankungen, durch Fahrstu-
fenwechsel oder Änderungen der Geschwindigkeit, Schaltvorgänge mit dem Riemenscheibengetriebe
notwendig sind. Aus diesem Grund wird an dieser Stelle die zusätzliche Übersetzungsstufe ins Lang-
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same des Riemenscheibengetriebes weniger stark ausgeprägt ausgelegt, s. Abbildung 4.6. Daneben
orientiert sich die Wahl der Übersetzung ins Schnelle für das Fahrstreckenszenario Neu-Delhi-Kanpur
an der oberen Drehzahlgrenze des Kältemittelverdichters, s. Tabelle 4.1. Damit diese Übersetzung
ins Schnelle auch bei hohen Drehzahlen der Verbrennungskraftmaschine und ohne Überschreiten der
oberen Verdichterdrehzahlgrenze genutzt werden kann, wurden die in Abbildung 4.6 eingetragenen
Übersetzungen gewählt. Die Übersicht aller Übersetzungen zeigt Tabelle 4.2.
Für die abschließenden Bewertungssimulationen wird im Antriebsstrangmodell (s. Kapitel 2.7)
des Gesamtfahrzeugmodells aus Kapitel 2 der Riementrieb zum Kältemittelverdichter mit einem
Modell für das Riemenscheibengetriebe erweitert. Dabei wird die Übersetzung des Riementriebs zu
der in Tabelle 4.2 eingetragenen Übersetzung bei inaktivem Riemenscheibengetriebe abgeändert.
Getriebeverluste bei aktivem Riemenscheibengetriebe werden mit dem von Baumgart [2010] ange-
gebenen Wirkungsgrad von η=0,96 für das Riemenscheibengetriebe berücksichtigt. Im inaktiven
Zustand läuft das Riemenscheibengetriebe als Block um, wodurch keine Getriebeverluste entstehen
und lediglich die Verluste aus dem Riementrieb beachtet werden müssen.
Tabelle 4.2.: Übersetzungsstufen zwischen Verbrennungskraftmaschine und Verdichterwelle sowie
Wirkungsgrade der Riemenscheibengetriebeanwendung (RSG).
Hannover - München Lissabon - Madrid Neu-Delhi - Kanpur Wirkungsgrad
R-134a
RSG aktiv: 0,654 0,654 0,464 0,96
RSG inaktiv: 1,471 1,471 0,654 1,00
R-744
RSG aktiv: 0,654 0,654 0,540 0,96
RSG inaktiv: 1,471 1,471 0,654 1,00
Aufgrund der vergleichbaren diskreten Leistungsregelung von Riemenscheibengetriebe und Saug-
gasabriegelung wird die Betriebsstrategie des Riemenscheibengetriebes analog zur Betriebsstra-
tegie der Sauggasabriegelung implementiert, s. Abbildung 4.3. Die Temperaturschaltwerte und
Mindestlaufzeiten bleiben, wie in Kapitel 4.2.1 beschrieben, erhalten. Allein abweichend zur Re-
gelung der Sauggasabriegelung ist die invertierte Stellgröße. Wurde zuvor die Sauggasabriegelung
bei ϑSoll+(∆T=0,5 K) deaktiviert, wird nun an dieser Schaltschwelle das Riemenscheibengetriebe
aktiviert und entsprechend an der unteren Schaltschwelle deaktiviert.
4.2.4. Kombination Drehzahlregelung mit Schaltgetriebe und
Sauggasabriegelung
Die Leistungsregelung bzw. Förderleistungsadaption des Kältemittelverdichters mit Hilfe eines
CVTs ist gegenüber den diskontinuierlichen Methoden mit Sauggasabriegelung oder Schaltgetriebe
durch die gezielte und kontinuierliche Drehzahlanpassung sehr effizient. Die technische Realisierung
wurde bereits in der Omnibusanwednung mit der Bezeichnung Variocomp getestet und im Realbetrieb
eingesetzt, s. Krieg [1989], Linnig Antriebstechnik GmbH [1993], Bühler [2000]. Allerdings wurde
der Einsatz des Variocomps aufgrund des hohen konstruktiven Aufwands sowie dem zusätzlich
benötigten Bauraum wieder verworfen. Demgegenüber steht die Sauggasabriegelung, welche teils im
Serieneinsatz anzufinden ist und das für die Omnibusanwendung neuartige Riemenscheibengetriebe,
welches platzsparend in die Riemenscheibe des Kältemittelverdichters integriert werden kann.
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Die mögliche Synthese aus Sauggasabrieglung und Riemenscheibengetriebe kann die Förder-
leistungsvariabilität potenziell gegenüber der separaten Anwendung von Sauggasabriegelung und
Riemenscheibengetriebe hinaus verbessern. Auf Grundlage dieses Ansatzes soll mit den nachfolgenden
Spezifikationen die neuartige Kombination aus Zylinderabschaltung durch Sauggasabriegelung und
Riemenscheibengetriebe untersucht werden.
Die im vorangegangenen Abschnitt bestimmten Übersetzungsstufen von Riemenantrieb und
Riemenscheibengetriebe aus Tabelle 4.2, insbesondere die Übersetzungsstufe ins Langsame für die
Fahrstreckenszenarien Hannover-München sowie Lissabon-Madrid, wurden unabhängig von einer
Synthese mit der Zylinderabschaltung gewählt. Aus diesem Grund wird mit der dort gewählten
Übersetzung ins Langsame die Förderleistung bereits weit abgesenkt. Damit ein Oszillieren der
Überhitzungsregelung bei sehr kurzen Schaltzyklen aufgrund eines häufigen Taktbetriebes des
Riemenscheibengetriebes sowie der Sauggasabriegelung vermieden werden kann, wird für die beab-
sichtigte Synthese die Übersetzungsstufe ins Langsame angepasst. Dazu sollen an dieser Stelle keine
zusätzlichen Berechnungen für mögliche optimale Übersetzungen erfolgen. Die hier gewählte Überset-
zung ins Langsame lehnt sich aus diesem Grund an die bereits in einer Voruntersuchung bestimmte
Übersetzungsstufe an, s. Kaiser u. a. [2013]. Die in Abschnitt 4.2.3 für das Fahrstreckenszenario
Neu-Delhi-Kanpur gewählte Übersetzungsstufe ins Schnelle bleibt dagegen unverändert.
Tabelle 4.3.: Übersetzungsstufen der Riemenscheibengetriebeanwendung zwischen
Verbrennungskraftmaschine und Verdichterwelle für Synthese
mit der Sauggasabriegelung.
Hannover - München Lissabon - Madrid Neu-Delhi - Kanpur
R-134a
RSG aktiv: 0,654 0,654 0,464
RSG inaktiv: 1,0 1,0 0,654
R-744
RSG aktiv: 0,654 0,654 0,540
RSG inaktiv: 1,0 1,0 0,654
Die gewählten Übersetzungsstufen sind für die nachfolgenden Untersuchungen in Tabelle 4.3
zusammengefasst. Die Modellintegration sowie die Betriebsstrategien von Sauggasabriegelung und
Riemenscheibengetriebe bleiben dabei, wie in Abschnitt 4.2.1 und Abschnitt 4.2.3 beschrieben,
unverändert. Für die an dieser Stelle betrachtete Synthese wird ausschließlich eine Priorisierung
zwischen den Betriebsstrategien beider Verfahren integriert. Die Priorisierung bestimmt hierbei,
dass das Riemenscheibengetriebe als erstes Verfahren vor der Sauggasabriegelung zum Einsatz
kommt. Anschließend kann nach einer Haltezeit von t=60 s und aktivem Riemenscheibengetriebe die
Sauggasabriegelung betätigt werden.
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4.3. Berechnungsergebnisse
Nachstehend werden die Berechnungsergebnisse der Sauggasabriegelung, der Verdichterdrehzahla-
daption mit CVT und Riemenscheibengetriebe sowie die neuartige Kombination von Sauggasabriege-
lung und Riemenscheibengetriebe vorgestellt. Hierzu sind in den Abbildungen 4.7 und 4.8 die mittlere
Innenraumtemperatur des Fahrgastbereiches ϑmR, die Fahrerarbeitsplatz-Temperatur ϑFA sowie
die relative Änderung des Kraftstoffverbrauchs ∆BS bezogen auf den Kraftstoffverbrauch BS der
Referenzsysteme aus Kapitel 3.1 für die Fahrstreckenszenarien Hannover-München, Lissabon-Madrid
und Neu-Delhi-Kanpur dargestellt.
Daneben zeigt Abbildung 4.9 die Änderung des Kraftstoffverbrauchs ∆BS für das Fahrstreckens-
zenario Hannover-München sowie die Änderung der Verdampferleistung ∆Q̇VD für das Fahrstre-
ckenszenario Neu-Delhi-Kanpur auf Basis der alternativen Kältemittel R-1234yf und R-445A. In
Abbildung 4.10 werden abschließend die Berechnungsergebnisse aus der neuartigen Kombination aus
Sauggasabriegelung und Riemenscheibengetriebe vorgestellt.
Weiterhin ist in den Darstellungen zum Kraftstoffverbrauch zusätzlich das theoretische Grenzpo-
tenzial der möglichen Kraftstoffeinsparungen durch den Betrieb des Klimakältekreislaufes eingetragen
(schwarze Kästchen). Für die Berechnung dieses theoretischen Grenzpotenzials wurde der Kälte-
mittelverdichter in der Gesamtfahrzeugsimulation von der Verbrennungskraftmaschine getrennt.
Ebenso wurden die Verflüssiger- bzw. Gaskühlergebläsemotoren vom elektrischen Bordnetz entkop-
pelt. Auf Grundlage dieser Annahmen und der daraus resultierenden Lastpunktverschiebung der
Verbrennungskraftmaschine wurden weitere Vergleichssimulationen durchgeführt. Die aus diesen
Vergleichssimulationen resultierenden Änderungen des Kraftstoffverbrauchs wurden anschließend
in Relation zu den Kraftstoffverbrauchsberechnungen der Referenzsysteme aus Tabelle 3.2 und
Tabelle 3.3 gebracht und markieren (schwarze Kästchen) in den Abbildungen 4.7, 4.8, und Abbil-
dung 4.10 das theoretische Grenzpotenzial der Kraftstoffeinsparungen. In den Simulationen zur
Bestimmung des theoretischen Grenzpotenzials wurden für die Vergleichbarkeit und Berücksichtigung
sekundärer Effekte sowohl der Kältemittelverdichter als auch die Gebläse und Lüfter mit der gleichen
Drehzahldynamik wie in den Referenzsimulationen betrieben.
Die Berechnungsergebnisse in Abbildung 4.7 und Abbildung 4.8 zeigen im europäischen Ein-
satzraum für die Fahrstreckenszenarien Hannover-München und Lissabon-Madrid durchgängig eine
Reduktion des Kraftstoffverbrauchs. In den untersuchten Fahrtenszenarien der Fahrstreckenszenarien
Hannover-München sowie Lissabon-Madrid übersteigt die produzierte Klimakälte der Referenzsyste-
me den tatsächlichen Kühlbedarf aufgrund der bereits einleitend erwähnten Auslegung und Betriebs
des Klimakältekreislaufes. Folglich wird mit der Sauggasabriegelung, der Drehzahlregelung mit
CVT und dem Riemenscheibengetriebe die Förderleistung des Kältemittelverdichters reduziert. Die
Klimakälteproduktion wird damit näher an den tatsächlichen Kühlbedarf angepasst und resultierend
der Kraftstoffverbrauch gesenkt. Demgegenüber steht das Fahrstreckenszenario Neu-Delhi-Kanpur
indem, aufgrund der extremen Umgebungsbedingungen, die Leistungsgrenze der Klimakältekreisläufe
erreicht wird, s. Kapitel 3.1. Folglich besteht in den Fahrtenszenarien 5-9 ein durchgängiges Klima-
kältedefizit, wodurch die Sauggasabriegelung vollständig inaktiv verbleibt. Daneben versucht die
CVT-Regelung durch Anhebung der Drehzahl des Kältemittelverdichters die Klimatisierungsleistung
in den Fahrtenszenarien 4-10 zu steigern. Im Vergleich der mittleren Innenraumtemperaturen ϑmR
und Fahrerarbeitsplatz-Temperaturen ϑFA zu den Referenzsystemen zeigt sich, dass die Leistung des
R-134a- und R-744-Klimakältekreislaufes durch die Anhebung der Verdichterdrehzahl nur gering


























































































































































































































































































































































































































































































































































































































































































































































































































































































Abbildung 4.7.: Berechnungsergebnisse der CVT-Drehzahlregelung (verlustfrei und verlustbehaftet) sowie
des Einsatzes von Sauggasabriegelung und Riemenscheibengetriebe für den R-134a-Klimakältekreislauf:
Dargestellt ist die relative Änderung des Kraftstoffverbrauchs ∆BS sowie die mittlere Innenraumtemperatur
ϑmR und die Fahrerarbeitsplatz-Temperatur ϑFA. In der letzten Spalte der jeweiligen Diagramme ist das
gesamte Kraftstoffverbrauchsmittel (1/12: gedachtes Jahresmittel) eingetragen. Die zusätzlichen schwarzen
Kästchen markieren das theoretische Grenzpotenzial der Kraftstoffeinsparungen.
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Abbildung 4.8.: Berechnungsergebnisse der CVT-Drehzahlregelung (verlustfrei und verlustbehaftet) sowie
des Einsatzes von Sauggasabriegelung und Riemenscheibengetriebe für den R-744-Klimakältekreislauf: Dar-
gestellt ist die relative Änderung des Kraftstoffverbrauchs ∆BS sowie die mittlere Innenraumtemperatur
ϑmR und die Fahrerarbeitsplatz-Temperatur ϑFA. In der letzten Spalte der jeweiligen Diagramme ist das
gesamte Kraftstoffverbrauchsmittel (1/12: gedachtes Jahresmittel) eingetragen. Die zusätzlichen schwarzen
Kästchen markieren das theoretische Grenzpotenzial der Kraftstoffeinsparungen.
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4.3. Berechnungsergebnisse
Zunahme der Verdichterwellenleistung im Vergleich zur Verdampferleistung erheblich, so dass ebenso
der Kraftstoffverbrauch signifikant zunimmt.
Der Anstieg des Kraftstoffverbrauchs durch die Drehzahlanhebung des Kältemittelverdichters
mit dem CVT zeigt sich auch im Fahrtenszenario 8 des Fahrstreckenszenarios Lissabon-Madrid.
Im Vergleich zu den Referenzsystemen wird in diesem Fahrtenszenario mit dem CVT-Einsatz der
Kraftstoffverbrauch gesenkt, wobei die Kraftstoffverbrauchsreduzierung mit dem CVT-Einsatz gerin-
ger ausfällt als mit der Sauggasabriegelung oder dem Riemenscheibengetriebe. Ursache dafür ist,
dass im ersten Abschnitt des Fahrtenszenarios 8 des Fahrstreckenszenarios Lissabon-Madrid die
Klimakälteproduktion ausreicht bzw. den tatsächlichen Klimakältebedarf übersteigt. Infolge wird
durch die CVT-Regelung die Verdichterdrehzahl verringert und resultierend der Kraftstoffverbrauch
gesenkt. Im weiteren Verlauf des Fahrtenszenarios 8 übersteigt der Klimakältebedarf im Bereich
des Fahrerarbeitsplatzes (s. ϑFA in Abbildung 4.7 und Abbildung 4.8) die produzierte Klimakälte
der Frontbox. Infolgedessen versucht die CVT-Regelung durch Anhebung der Verdichterdrehzahl
das Klimakältedefizit auszugleichen. Hierdurch wird die Klimakälte in der Frontbox sehr marginal
gesteigert, dabei allerdings der Kraftstoffverbrauch erheblich erhöht. Die Sauggasabriegelung und das
Riemenscheibengetriebe verbleiben in diesem Zusammenhang inaktiv, wodurch die hiermit im ersten
Abschnitt des Fahrtenszenarios 8 erzielten Kraftstoffverbrauchsreduzierungen erhalten bleiben.
Im Zusammenhang mit den alternativen Kältemitteln und dem Fahrstreckenszenario Neu-Delhi-
Kanpur zeigt Abbildung 4.9, dass für R-445A die Verdampferleistung durch die Drehzahlerhöhung
mit dem CVT verbessert wird. Im Vergleich dazu führt die Drehzahlanhebung bei R-1234yf zu
nur unwesentlichen Änderungen der Verdampferleistung. Daneben zeigt Abbildung 4.9, dass die
berechneten Kraftstoffeinsparungen mit der Sauggasabrieglung für R-1234yf höher ausfallen als bei
R-445A, bedingt durch den höheren Verflüssigungsdruck von R-445A, s. Kapitel 3.2.
Der Vergleich von Sauggasabriegelung und Riemenscheibengetriebe in Abbildung 4.7 und Abbil-
dung 4.8 verdeutlicht, dass mit dem Einsatz des Riemenscheibengetriebes die Förderleistungsregelung
effizienter realisiert wird. Beispielsweise wird in den Fahrstreckenszenarien Hannover-München sowie
Lissabon-Madrid neben der Förderleistungsadaption aufgrund der Drehzahlabsenkung mit dem
Riemenscheibengetriebe gleichzeitig die drehzahlabhängige Reibleistung im Verdichter verringert.
Resultierend sinkt dadurch die Verdichterwellenleistung und der Kraftstoffverbrauch stärker als bei
der Sauggasabriegelung.
Die Berechnungsergebnisse der neuartigen Kombination aus Sauggasabriegelung und Riemen-
scheibengetriebe zeigt Abbildung 4.10. Die dargestellten Kraftstoffeinsparungen weisen dabei im
Vergleich zu den zuvor separaten Untersuchungen der Sauggasabriegelung und dem Riemenscheiben-
getriebe weitere deutliche Verbesserungen auf. Zudem zeigt die Kombination aus Sauggasabriegelung
und Riemenscheibengetriebe eine gute Annäherung zu den berechneten Kraftstoffeinsparungen mit
dem CVT (verlustbehaftet). Gegenüber dem theoretisch-technischen Grenzpotenzial der Förder-
leistungsadaption mit Hilfe der Drehzahlregelung durch das ideale verlustfreie CVT wird mit der
Kombination aus Sauggasabriegelung und Riemenscheibengetriebe im R-134a-Anlagensystem dieses
theoretisch-technische Grenzpotenzial um durchschnittlich 78-81% und im R-744-Anlagensystem um
durchschnittlich 88-90% ausgeschöpft.
Die Übersetzung mit dem Riemenscheibengetriebe ins Schnelle im Fahrstreckenszenario Neu-Delhi-
Kanpur führt zu lediglich geringer Erhöhung der Verdampferleistung und zu erhöhtem Kraftstoffver-
brauch. Schlussfolgernd zeigt dieses Verhalten sowie die Drehzahlerhöhung mit dem CVT, dass allein
durch die erhöhte Förderleistung die Kühlleistung der bewerteten Klimakältesysteme nicht entschei-
dend verbessert werden kann. Im Allgemeinen werden daher für diese extremen Einsatzbedingungen
größer dimensionierte Systeme eingesetzt. Neben der größeren Verdampferleistung werden durch
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diese größer dimensionierten Systeme jedoch auch unvermeidbar der Kraftstoffverbrauch erhöht.
Demgegenüber könnten ebenso effizientere Gestaltungsmöglichkeiten der Klimatisierungssysteme die
Kühlleistung verbessern ohne den Kraftstoffverbrauch wesentlich zu erhöhen. Aus diesem Grund
werden in den hier nachfolgenden Kapiteln einige Gestaltungsmöglichkeiten zur Verbesserung und

































































































































































































































































































































































































































Abbildung 4.9.: Berechnungsergebnisse mit Einsatz der Sauggasabriegelung und der CVT-Drehzahlregelung
für R-1234yf- und R-445A-Klimakältekreislauf: Dargestellt sind die relativen Änderungen des Kraftstoffver-
brauchs ∆BS und der Verdampferleistung ∆Q̇VD in Bezug auf das R-134a-Referenzsystem sowie die mittlere
Innenraumtemperatur ϑmR und die Fahrerarbeitsplatz-Temperatur ϑFA. Daneben ist in der letzten Spalte
der jeweiligen Kraftstoffverbrauchs-Diagramme das gesamte Kraftstoffverbrauchsmittel (1/12: gedachtes












































































































































































































































































































































































































































































































































































































































































Abbildung 4.10.: Berechnungsergebnisse aus der Synthese von Sauggasabriegelung und Riemenschei-
bengetriebe für den R-134a- und den R-744-Klimakältekreislauf: Dargestellt ist die relative Änderung
des Kraftstoffverbrauchs ∆BS sowie die mittlere Innenraumtemperatur ϑmR und die Fahrerarbeitsplatz-
Temperatur ϑFA. In der letzten Spalte der jeweiligen Diagramme ist das gesamte Kraftstoffverbrauchsmittel
(1/12: gedachtes Jahresmittel) eingetragen. Die zusätzlichen schwarzen Kästchen markieren das theoretische
Grenzpotenzial der Kraftstoffeinsparungen.
Ergänzend zu den hier dargestellten Ergebnissen sind in Tabelle I.2 bis Tabelle I.13 unter
Anhang I.1 alle Berechnungsergebnisse der Förderleistungsvariabilität des Kältemittelverdichters für




Das Potenzial der Umluftnutzung zeigt Großmann [2013] exemplarisch am Beispiel der Pkw Klima-
tisierung und berechnet, dass im Vergleich zum Frischluftbetrieb die notwendige Verdampferleistung
mit Hilfe einer angepassten Umluftrate um die Hälfte reduziert werden kann. Daneben wird von Kem-
le u. a. [2007], Rauchfuß u. Hindorf [2008] und Köhler [2011] zusätzlich die Synthese von Umluftraten-
und Verdichterregelung als Betriebsstrategie mit dem größten zu erwartenden Energieeinsparpoten-
zial im Zusammenhang mit dem Klimatisierungssystem betrachtet. Vor diesem Hintergrund wird
in diesem Kapitel der Frage nach der effizienten Nutzung der Verdampferleistung auf Basis einer
raumluftgüteorientierten Umluftratenregelung nachgegangen. Dazu werden nachfolgend verschiedene
Strategien zur Umluftratenregelung dargestellt und die hier untersuchte Betriebsstrategie beschrieben.
Abschließend werden die Berechnungsergebnisse der raumluftgüteorientierten Umluftratenregelung
vorgestellt.
5.1. Strategien zur Umluftratenregelung
Strategien zur Regelung der Umluftrate werden unter anderem von Käfer [1998], Kühnel u.
Kettner [2000] und Sauer u. a. [2007] vorgestellt. Käfer [1998] verwendet zur Umluftratenregelung
Temperatur- und Luftfeuchte-Sensorik im Fahrzeuginnenraum, um, ohne dabei Scheibenbeschlag zu
verursachen, eine maximal mögliche Umluftrate zu bestimmen. Kühnel u. Kettner [2000] berechnen
sowohl die spezifische Enthalpie der Frisch- als auch der Umluft auf Basis von Temperatur- und
Luftfeuchtigkeitsmessung. Auf Grundlage dieser Messungen und Berechnungen wird resultierend
der Luftstrom (Frisch- oder Mischluft) mit der geringsten spezifischen Enthalpie bestimmt und
durch den Verdampfer geführt. Eine vergleichbare Strategie wird bei Forrest u. Bhatti [2002] und
Kakade [2015] beschrieben. Als wesentliche Größe dient hierbei eine virtuelle Verdampferleistung,
welche aus der Berechnung des Frischluft-, Umluft- und des Soll-Austrittsluftzustandes durch
Temperaturmessung bestimmt wird. Auf Basis dieser virtuellen Verdampferleistungsberechnung wird
anschließend entschieden, welcher Luftstrom (Frisch- oder Mischluft) durch den Verdampfer geführt
wird.
Heckenberger u. a. [2002], Sauer u. a. [2007], Satzger u. a. [2009] und Khayyam u. a. [2011] sowie
Grady u. a. [2013] verfolgen die Umluftregelung geführt von der Innenraumlufthygiene und setzen
hierzu auf CO2-Sensorik (s. Schmidt [2011]). Die gemessene CO2-Konzentration im Innenraum dient
dabei als Vergleichswert für die geforderte Lufthygiene auf dessen Grundlage die Frischluftmenge in der
Zuluft bedarfsorientiert bestimmt wird. Trapp u. a. [2008] erweitert diese Umluftregelungsstrategie mit
der Überwachung des Scheibenbeschlags, so dass neben der Lufthygiene auch dem zu berücksichtigen
Sicherheitsaspekt nachgekommen werden kann.
Im Bereich der Busklimatisierung wird die Umluftrate auf Basis der Umgebungslufttemperatur
bestimmt, s. Bühler [1979], Shin u. a. [1998] und Bader [2003, 2015]. Dabei wird die Umluftrate
mit steigender Umgebungslufttemperatur unabhängig von der Innenraumluftqualität erhöht. Nach
VDV Schrift 236 [2015] soll die Umluftratenbestimmung in der Omnibusklimatisierung auf Basis der
Raumluftgüte entsprechend der CO2-Konzentration im Fahrzeuginnenraum umgestellt werden. Im
Zusammenhang mit dieser Umstellung sollen die nachfolgenden Untersuchungen einen zusätzlichen
Beitrag leisten.
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5.2. Spezifikation der zu untersuchenden
raumluftgüteorientierten Umluftratenregelung
Für die Bestimmung der im Innenraum vorherrschenden CO2-Konzentration wird im Businnen-
raummodell aus Kapitel 2.4 die CO2-Bilanz in Abhängigkeit von Personenzahl sowie von Zu- und
Abluft berechnet. Für diese Bilanzierung werden folgende Annahmen getroffen: In der Literatur
variieren die Werte für die CO2-Abgabe des Menschen im ruhigen Zustand und für leichte sitzende
Tätigkeiten im Bereich von 12− 20 l/h. Die dafür zugrunde liegenden Angaben von Temming [1985],
Witthauer u. a. [1993], Rietschel [1994], ASHRAE Standard 62 [1999], VDI 4300 [2001] sowie Reckna-
gel u. Sprenger [2011] werden für die hier geführten Untersuchungen arithmetisch gemittelt, woraus
eine CO2-Abgabe des Menschen von 17 l/h resultiert. Der CO2-Wert in der Umgebungsluft wird
daneben nach der von Dlugokencky u. Tans [2017] publizierten globalen mittleren CO2-Konzentration
von 404 ppm angenommen. Dabei bleiben ortsbedingte Konzentrationsunterschiede, beispielsweise
aufgrund lokal veränderlicher Straßenverkehrsdichten, durch die unzureichende Bestimmbarkeit und
Datengrundlage unberücksichtigt.
Neben der CO2-Bilanzierung muss für die raumluftgüteorientierte Umluftratenregelung der zu-
lässige CO2-Grenzwert in der Innenraumluft definiert werden. Hierzu geben beispielsweise die VDI
6032 [2004] oder die MAK- und BAT-Werte-Liste [2016] einen Grenzwert für die CO2-Konzentration
von 5000 ppm an. Kurzzeitig ist bei dieser Konzentration keine unmittelbare physiologische Beein-
trächtigung zu erwarten, allerdings ist nach ECA [1992] der Anteil unzufriedener Personen bei dieser
Raumluftqualität um bis zu 65% erheblich, s. Boos u. a. [2011]. Entsprechend den gesundheitlichen
Anforderungen für einen längeren Aufenthalt in Innenräumen, muss nach DIN 1946-2 [1994] jedoch
ein Grenzwert von 1500 ppm eingehalten werden. Im Vergleich zum vorherigen Grenzwert wird der
Anteil unzufriedener Personen damit auf ungefähr 35% reduziert. Entsprechend der Klassifizierung
der Raumluftqualität nach DIN EN 13779 [2007] liegt der Wert von 1500 ppm in der niedrigsten
Qualitätskategorie IDA 4. In der höchsten Qualitätskategorie IDA 1 wird ein Grenzwert der CO2-
Konzentration von ≤ 800 ppm definiert. Hierbei liegt der Anteil unzufriedener Personen nach ECA
[1992] um ca. 23%. Dieser Wert erscheint zunächst hoch, hierbei ist aber zu berücksichtigen, dass
nach ECA [1992] für Frischluft mit einer CO2-Konzentration von 404 ppm die Anzahl unzufriedener
Personen noch ungefähr 15% beträgt.
Für die Untersuchung der raumluftgüteorientierten Regelung der Umluftrate besteht ein bedingter
Zielkonflikt. Zum einen soll ein möglichst hoher und energetisch günstiger Umluftanteil eingestellt
werden und zum anderen ist eine hohe Raumluftqualität erwünscht. Aus diesem Grund wird die
nachfolgende Umluftregelung für zwei Qualitätskategorien untersucht. In Hinblick auf einen mög-
lichst hohen Umluftmassenstrom und einer noch ausreichenden Innenraumluftqualität wird auf der
einen Seite die Erhöhung der CO2-Konzentration gegenüber der Frischluft entsprechend IDA 3 zu
1000 ppm gewählt. Auf der anderen Seite wird für eine hohe Innenraumluftqualität die Erhöhung
der CO2-Konzentration zur Frischluft entsprechend IDA 1 zu 400 ppm gewählt.
Im Referenzsystem (vgl. Kapitel 2.6) ist ausschließlich für die Aufdachanlage eine automatisier-
te Umluftratensteuerung vorgesehen. Die Umluftklappe der Frontbox kann in Anlehnung an das
Realsystem nur manuell in den Umluftbetrieb geschaltet werden. Für die hier zu untersuchende
Umluftratenregelung wird die Umluftklappe der Aufdachanlage sowie die Umluftklappe der Frontbox
automatisiert geregelt. Damit das mögliche Potenzial der raumluftgüteorientierten Umluftregelung
ausgeschöpft werden kann, wird an dieser Stelle die bereits einleitend erwähnte Synthese aus Umluft-
und Verdichterregelung betrachtet. In diesem Zusammenhang wird das aus dem vorangegangenen
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Kapitel 4 bekannte verlustbehaftete CVT zur Adaption der Verdichterdrehzahl herangezogen.
Die Umluftratenregelung bzw. die Regelung der CO2-Innenraumkonzentration (Regelgröße) wird
mit einem herkömmlichen PI-Regler vorgenommen. Dabei wird die Luftklappenposition (Stellgröße)
in Abhängigkeit der in Tabelle 5.1 angegebenen Erhöhung der CO2-Konzentration im Innenraum
gegenüber der Außenluft (Führungsgröße) eingestellt.
Tabelle 5.1.: Parameter der raumluftgüteorientierten Umluftratenregelung.
Erhöhung
CO2-Abgabe CO2-Konzentration CO2-Konzentration Verdichter-
Szenario Mensch Umgebungsluft gegenüber Umgebungsluft regelung
IDA 1: 17 l/h 404 ppm 400 ppm CV TB
IDA 3: 17 l/h 404 ppm 1000 ppm CV TB
5.3. Berechnungsergebnisse
Nachstehend werden die Berechnungsergebnisse der gerade beschriebenen raumluftgüteorien-
tierten Umluftratenregelung vorgestellt. Hierzu sind in den Abbildungen 5.1 und 5.2 die mittlere
Innenraumtemperatur ϑmR, die Fahrerarbeitsplatz-Temperatur ϑFA sowie die relative Änderung des
Kraftstoffverbrauchs ∆BS bezogen auf den Kraftstoffverbrauch BS der Referenzsysteme aus Kapi-
tel 3.1 für die Fahrstreckenszenarien Hannover-München, Lissabon-Madrid und Neu-Delhi-Kanpur
dargestellt. Daneben zeigt Abbildung 5.3 die Änderung der Verdampferleistung ∆Q̇VD für das Fahr-
streckenszenario Neu-Delhi-Kanpur auf Basis der alternativen Kältemittel R-1234yf und R-445A.
Weiterhin ist in den Darstellungen zum Kraftstoffverbrauch zusätzlich das theoretische Grenzpoten-
zial der Kraftstoffeinsparungen durch den Betrieb des Klimakältekreislaufes eingetragen (schwarze
Kästchen). Die Berechnung dieses Grenzpotenzials wurde bereits in Kapitel 4.3 beschrieben.
Unter der Prämisse einer geringeren Innenraumlufttemperatur gegenüber der Frischluft- bzw.
Umgebungslufttemperatur zeigen die Ergebnisse in Abbildung 5.1 und Abbildung 5.2, dass aus
einem erhöhten Umluftanteil in der Verdampferzuluft ein potenziell energetischer Vorteil resultiert.
Auffallend ausgeprägt ist dieser Vorteil im Vergleich zu den Ergebnissen des Fahrstreckenszenarios
Neu-Delhi-Kanpur und den Fahrtenszenarien 3 bis 10 aus Kapitel 4.3 in Abbildung 4.7 und Ab-
bildung 4.8. Der Vergleich der mittleren Innenraumlufttemperatur ϑmR und insbesondere die des
Fahrerarbeitsplatzes ϑFA verdeutlicht den Vorteil des Mischluftbtriebs, welcher zusätzlich durch den
hier eingeführten Mischluftbetrieb der Frontbox begünstigt wird. Der Mischluftbetrieb der Frontbox
führt im Vergleich zum reinen Frischluftbetrieb des Referenzsystems zu wesentlich besseren Luft-
temperaturen des Fahrerarbeitsplatzes. Dabei reduziert sich beispielsweise im Fahrtenszenario 6 des
Fahrstreckenszenarios Neu-Delhi-Kanpur die Frontbox-Verdampferzulufttemperatur im Durchschnitt
um ∆T=11 K, wodurch wechselwirkend die Fahrerarbeitsplatz-Temperatur ϑFA um durchschnittlich
∆T=4 K gesenkt wird.
Die Berechnungsergebnisse in Abbildung 5.3 zeigen im Vergleich der mittleren Innenraumtempe-
ratur ϑmR und der Fahrerarbeitsplatz-Temperatur ϑFA sowie der Änderung der Verdampferleistun-
gen ∆Q̇VD, dass die Kombination von Mischluftbetrieb und Förderleistungsadaption mit CVT für
R-445A überwiegend besser ausfallen als für R-1234yf. Der Vergleich zu den Innenraumtemperatu-
ren des R-134a-Referenzsystems zeigt auch hier, dass die hier betrachtete raumluftgüteorientierte
Umluftratenregelung maßgeblich zur Verbesserung der Innenraumlufttemperaturen beiträgt.
Der Nutzen des Umluftbetriebs wird ebenfalls im Fahrtenszenario 8 des Fahrstreckenszenarios
65
5.3. Berechnungsergebnisse
Lissabon-Madrid deutlich. Mit Hilfe der Adaption der Verdichterdrehzahl mit dem verlustbehafteten
CVT und ohne raumluftgüteorientierte Umluftratenbestimmung werden in diesem Fahrtenszenario
nur geringe Kraftstoffeinsparung erzielt, s. Abbildung 4.7 und Abbildung 4.8 in Kapitel 4.3. Im
Vergleich dazu werden durch die Synthese aus verlustbehaftetem CVT und raumluftgüteorientierter


































































































































































































































































































































































































































































































































































Abbildung 5.1.: Berechnungsergebnisse der raumluftgüteorientierten Umluftrate für den
R-134a-Klimakältekreislauf: Dargestellt ist die relative Änderung des Kraftstoffverbrauchs ∆BS so-
wie die mittlere Innenraumtemperatur ϑmR und die Fahrerarbeitsplatz-Temperatur ϑFA. In der letzten
Spalte der jeweiligen Diagramme ist das gesamte Kraftstoffverbrauchsmittel (1/12: gedachtes Jahresmittel)
eingetragen. Die zusätzlichen schwarzen Kästchen markieren das theoretische Grenzpotenzial der
Kraftstoffeinsparungen.
Auf Grundlage der Berechnungsergebnisse des Fahrstreckenszenarios Hannover-München konnten
für dieses Einsatzszenario keine ersichtlichen Vorteile mit der betrachteten raumluftgüteorientier-
ten Umluftratenbestimmung festgestellt werden. Hierdurch zeigt sich die oben genannte Prämisse,
dass allein bei durchgängig unterhalb der Frischluft- bzw. Umgebungslufttemperatur liegender
Soll-Innenraumlufttemperatur ein Nutzen aus dem Umlufteinsatz hervorgeht, bestätigt.
Abschließend zeigt der Vergleich zu den Referenzsystemen, dass mit der raumluftgüteorientierten
Umluftrate und der Prämisse einer höheren Umgebungslufttemperatur zur Innenraumlufttemperatur
erkennbare Vorteile bezüglich des Innenraumtemperaturkomforts sowie für den Kraftstoffverbrauch
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erzielt werden. Zur Wahrung des Innenraumluftkomforts bezüglich der Lufthygiene und zulässiger
CO2-Grenzkonzentrationen (s. VDI 6032 [2004], MAK- und BAT-Werte-Liste [2016]), insbesondere
durch den hier eingeführten Mischluftbetrieb des gesamten Innenraumzuluftstroms (Frontbox und
Aufdachanlage), ist die Umluftregelung auf Basis der CO2-Konzentration sehr gut geeignet.
Daneben wurde in den untersuchten Einsatzszenarien zusätzlich der Scheibenbeschlag im Omnibus-


































































































































































































































































































































































































































































































































































Abbildung 5.2.: Berechnungsergebnisse der raumluftgüteorientierten Umluftrate für den R-744 Klimakäl-
tekreislauf: Dargestellt ist die relative Änderung des Kraftstoffverbrauchs ∆BS sowie die mittlere Innenraum-
temperatur ϑmR und die Fahrerarbeitsplatz-Temperatur ϑFA. In der letzten Spalte der jeweiligen Diagramme
ist das gesamte Kraftstoffverbrauchsmittel (1/12: gedachtes Jahresmittel) eingetragen. Die zusätzlichen
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Abbildung 5.3.: Berechnungsergebnisse der raumluftgüteorientierten Umluftrate für den R 1234yf- und
den R-445A-Klimakältekreislauf: Dargestellt ist die relative Änderung der Verdampferleistung ∆Q̇VD in
Bezug auf das R-134a-Referenzsystem sowie die mittlere Innenraumtemperatur ϑmR und Fahrerarbeitsplatz-
Temperatur ϑFA.
Ergänzend zu den hier dargestellten Ergebnissen sind in Tabelle I.14 bis Tabelle I.25 unter
Anhang I.2 alle Berechnungsergebnisse der raumluftgüteorientierten Umluftrate für R-134a, R-744,





In der Kältetechnik beschreibt der Begriff Unterkühlung die Temperatur- oder Enthalphiedifferenz,
welche das hochdruckseitige vollständig verflüssigte Kältemittel ab der Siedelinie durch Wärmeabfuhr
erfährt, s. Cube [1997a]. Wesentliche Vorteile der Prozessführung mit Unterkühlung sind: Gewährleis-
tung einer blasenfreien Strömung zum Expansionsventil, Vergrößerung der Enthalpiedifferenz für den
Verdampfungsprozess und Annäherung der isenthalpen an die isentrope Entspannung, s. Domanski
[1995a], Pottker [2012], Park u. a. [2015]. Insofern ist die Signifikanz der Kältemittelunterkühlung
für den effizienten Kältekreislaufbetrieb nicht unerheblich. Aufgrund dessen werden nachfolgend
die Regelung der Unterkühlung mit einer zweistufigen Entspannung und der Einsatz einer Un-
terkühlungsstrecke auf Basis der vorhandenen Verflüssigergeometrie betrachtet. Weiterhin wird
ein neuartiger konzeptioneller Ansatz einer Unterkühlungsstrecke mit Heizfunktion zur effektiven
Verdampferleistungsverbesserung des Frontbox-Verdampfers untersucht. Die Betrachtungen der
















Abbildung 6.1.: Kaltdampfprozess mit Unterkühlung im ph-Zustandsdiagramm. Zweistufige Entspannung
mit Kältemittelabscheider auf Mitteldruckniveau pMD zur Entkoppelung von Hochdruck pHD und Niederdruck
pND. Regelung der Unterkühlung mit erster Entspannungsstufe, Regelung der Überhitzung nach Verdampfer
mit zweiter Entspannungsstufe.
Beginnend werden nachfolgend allgemeine Ansätze zur Kältemittelunterkühlung dargestellt und die
wesentlichen Lösungen für die Anwendung in der Fahrzeugklimatisierung beschrieben. Darauffolgend
werden Kältemittelunterkühlungsansätze für die durchzuführenden Untersuchungen spezifiziert und
abschließend die Berechnungsergebnisse dieser Ansätze vorgestellt.
6.1. Methoden zur Kältemittelunterkühlung
Eine mögliche Kategorisierung der Kältemittelunterkühlung in der Kaltdampfanwendung kann
beispielsweise auf Grundlage der Wärmesenke erfolgen, vgl. Qureshi u. Zubair [2013]. Zu unterschei-
den sind hierbei hauptsächlich interne und externe Wärmesenken. Die Kältemittelunterkühlung
infolge einer internen Wärmesenke wird mit einem internen Wärmeübertrager (IWÜ) ausgeführt.
Typischerweise wird der IWÜ im Hochdruck auf der Flüssigkeitsseite und im Niederdruck im Sauggas
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installiert. Dadurch überträgt der IWÜ Wärme vom höheren Temperaturniveau hinter dem Verflüs-
siger zum niedrigeren Temperaturniveau nach dem Verdampfer. Aufgrund dieser Wärmeübertragung
unterkühlt das Kältemittel hinter dem Verflüssiger, worauf das Kältemittel hinter dem Verdampfer
überhitzt, s. Domanski u. a. [1994], Aprea u. a. [1999], Klein u. a. [2000]. Daneben kann der IWÜ
beispielsweise auch als Zwischenwärmeübertrager zur Kältemittelunterkühlung und beispielsweise
Zwischenkühlung einer zweistufigen Verdichtung verwendet werden, s. Lambers [2008], Möhlenkamp
[2017]. In dieser Anwendung wird Wärme vom Hochdruck auf ein Zwischendruckniveau übertragen.
Im Hochdruck unterkühlt das Kältemittel, wodurch das zuvor aus dem Hochdruck abgesaugte
flüssige und auf Zwischendruckniveau entspannte Kältemittel verdampft. Im Anwendungsbereich der
Fahrzeugklimatisierung wird der IWÜ gewöhnlich zur Unterkühlung mit gleichzeitiger Überhitzung
zwischen Hoch- und Saugdruck eingesetzt. Untersuchungen zu diesem Einsatz werden zum Beispiel
von Nelson u. Hrnjak [2002], Zhang u. a. [2002], Kurata u. a. [2007], Mathur [2009], Desai u. a. [2011]
und Vaghela [2016] präsentiert.
Die Kältemittelunterkühlung mit externer Wärmesenke kann auf der einen Seite durch zusätzliche
Sekundärsysteme oder auf der anderen Seite direkt durch die Umgebungsluft erfolgen. Mögliche
Sekundärsysteme sind zum Beispiel thermoelektrische Wärmeübertrager (s. Winkler u. a. [2006],
Achaichia [2006], Schönfeld u. a. [2008]), Sekundärfluidkreisläufe mit Wasser (s. Cube [1997a],
ASHRAE [2008]) sowie Sekundärkältekreisläufe (s. Couvillion u. a. [1988], Thornton u. a. [1994]). Die
Kältemittelunterkühlung mit direkter Umgebungsluft ist dabei die gängigste Methode im Anwen-
dungsbereich der Fahrzeugklimatisierung. Das hierzu etablierte Konzept mit einem zwischen zwei
Wärmeübertragern oder zwei Wärmeübertragerpassagen integrierten Kältemittelabscheider wird
bei Beatenbough [1990] vorgestellt. Dabei separiert ein Abscheider das aus dem ersten Wärmeüber-
trager oder der ersten Wärmeübertragerpassage kommende Kältemittel in Gas- und Flüssigphase.
Infolge strömt nur separiertes flüssiges Kältemittel in den zweiten Wärmeübertrager bzw. die zweite
Wärmeübertragerpassage und wird unterkühlt, s. Yamanaka u. a. [1993, 1997], Wawzyniak u. a.
[2013]. Ein alternatives Konzept zu der zuvor beschriebenen Integration eines Kältemittelabschei-
ders zwischen zwei Wärmeübertragern oder Wärmeübertragerpassagen wird von Pomme [1999] auf
Basis einer zweistufigen Entspannung präsentiert. In diesem Konzept zur Kältemittelunterkühlung
wird nach dem Verflüssiger das Kältemittel durch zwei Expansionsorgane mit dazwischenliegen-
dem Kältemittelabscheider entspannt. Der Abscheider bewegt sich dabei auf der Siedelinie und
auf einem Mitteldruckniveau s. Abbildung 6.1. Entsprechend der isenthalpen Entspannung der
ersten Entspannungsstufe wird dadurch der Verflüssigeraustritt in den Flüssigkeitsbereich verlagert.
Daneben wird in der zweiten Entspannungsstufe die Überhitzung nach dem Verdampfer eingestellt,
s. Jensen u. Skogestad [2007a, b]. Demgegenüber wird zum Beispiel bei Strupp [2011] die Regelung
der Unterkühlung auf Basis einer einstufigen Entspannung mit Niederdrucksammler untersucht und
die Wirkung auf die Kälteleistungszahl dargestellt.
Neben den gerade erläuterten gängigen Verfahren zur Kältemittelunterkühlung werden eben-
so unkonventionelle Methoden zur Manipulation und Verbesserung der Kältemittelunterkühlung
vorgeschlagen. Der Entwurf von Koch [2009] sieht hierzu zum Beispiel Luftklappen vor der Unterküh-
lungsstrecke vor. Mit Hilfe dieser Luftklappen kann der Luftstrom durch die Unterkühlungsstrecke
stetig verändert oder blockiert werden. Das Patent von Wankhede u. Major [2010] zeigt die Verbes-
serung der Unterkühlungsleistung auf Basis der nicht-adiabaten Verdunstungskühlung, vgl. auch
Strupp [2011].
Die Prozessgestaltung mit gezielter Kältemittelunterkühlung erscheint für die beabsichtigte Effizi-
enzverbesserung des Omnibus-Klimakältekreislaufes vielversprechend. Zudem sind an dieser Stelle
keine unmittelbaren Untersuchungen der Kältemittelunterkühlung in der Omnibusanwendung be-
70
Kapitel 6. Energetisch günstige Kältemittelunterkühlung
kannt. Somit werden nachfolgend einige Ansätze zur Kältemittelunterkühlung in Verbindung mit
dem R-134a-Referenzkreislauf näher beleuchtet.
Die Verwendung eines IWÜs zur Unterkühlung und gleichzeitiger Überhitzung wird aufgrund
des im Voraus berechneten geringeren Potenzials in diesem Abschnitt nicht betrachtet. Zur Ver-
vollständigung sind einige Berechnungsergebnisse für einen möglichen IWÜ-Einsatz in Anhang G
dargestellt.
6.2. Spezifikation der zu untersuchenden Unterkühlungsansätze
In den folgenden Abschnitten werden die Regelung der Unterkühlung auf Grundlage einer zwei-
stufigen Entspannung, die Unterkühlung mit direkter Umgebungsluft auf Basis des vorhandenen
Verflüssigers sowie ein neuartiger Ansatz einer Unterkühlungsstrecke mit Heizfunktion zur Erhö-
hung der Frontbox-Verdampferleistung für die Untersuchung mit dem Gesamtfahrzeugmodell aus
Kapitel 2 spezifiziert. Hierzu werden zusätzlich mögliche Potenziale auf Grundlage vergleichbarer
Betriebspunkte vorgestellt.
6.2.1. Unterkühlungsregelung mit zweistufiger Entspannung
Zur Realisierung einer zweistufigen Entspannung (s. Abbildung 6.1) muss der R-134a-Refe-
renzkreislauf (s. Abbildung 2.1 in Kapitel 2.1) lediglich um ein zusätzliches Expansionsventil
zwischen Verflüssiger und Sammler erweitert werden. Die dazu abgeänderte Kreislauftopologie zeigt










































































Abbildung 6.2.: Topologie des R-134a-Kreislaufmodells mit Mitteldrucksammler und zusätzlichem Expan-
sionsventil zur Unterkühlungsregelung (vgl. Abbildung 6.1).
Für die beabsichtigte Regelung der Kältemittelunterkühlung sowie für die Darstellung möglicher
erzielbarer Potenziale werden optimierte Unterkühlungswerte auf Grundlage der in Tabelle 6.1
definierten Betriebspunkte berechnet. Dazu wird im Simulationsmodell aus Abbildung 6.2 der
Ventilquerschnitt der ersten Entspannungsstufe variiert und in Abhängigkeit der maximalen Käl-
teleistungszahl COP die resultierende Kältemittelunterkühlung bestimmt. Die Ergebnisse dieser
leistungszahlorientierten Kältemittelunterkühlung sind in Abbildung 6.3 dargestellt.
Abbildung 6.3a zeigt die berechneten optimalen Unterkühlungswerte in Abhängigkeit von Ver-
dichterdrehzahl und Lufteintrittstemperatur, s. Tabelle 6.1. Die dargestellten Unterkühlungswerte
sind dabei über die Lüfter- und Gebläsedrehzahlvariation aus Tabelle 6.1 gemittelt. Daneben ist in
Abbildung 6.3b die relative Änderung der Verdampferleistung ∆Q̇VD sowie die relative Änderung
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der Kälteleistungszahl ∆COP in Bezug auf den R-134a-Referenzkreislauf dargestellt. Die relative
Änderung der Kälteleistungszahl ∆COP berechnet sich dazu analog zur relativen Änderung der
Verdampferleistung ∆Q̇VD. Die Ergebnisse zeigen, dass die erweiterte Prozessführung mit zweistufiger
Entspannung und COP -orientierter Kältemittelunterkühlung sowohl die Effizienz als auch die
Verdampferleistung des Klimakältekreislaufes verbessert.
Tabelle 6.1.: Betriebspunktvariation für Klimakältekreislauf. Auf Basis dieser Betriebspunktvariation
werden die Potenziale von Verbesserungsmaßnahmen und -konzepten vergleichbar abgeschätzt,
Lufttemperatur ist Lufteintrittstemperatur für Verdampfer sowie Verflüssiger.
Lüfter-/Gebläsedrehzahl
Verdichterdrehzahl Lufttemperatur (Verdampfer/Verflüssiger)
[ Umin ] [◦C] n in [%]
min. Wert: 1000 15 50
Inkrement: 500 5 50
max. Wert: 3000 40 100






























(a) Isoliniendiagramm der COP-optimalen
Unterkühlung.





















∆Q    , n=50%VD∆COP, n=50%
∆Q    , n=100%VD
(b) Änderung der Kältleistungszahl und
Verdampferleistung.
Abbildung 6.3.: Unterkühlung mit zweistufiger Entspannung: a) Kältemittelunterkühlung bei maximaler
Kälteleistungszahl COP und b) rel. Änderung der Verdampferleistung ∆Q̇VD sowie rel. Änderung der
Kälteleistungszahl ∆COP bei maximaler Kälteleistungszahl COP in Bezug auf R-134a-Referenzkreislauf
(Werte sind über die Drehzahlvariation des Verdichters aus Tabelle 6.1 gemittelt, Kurvenverläufe mit n=50%
und n=100% entsprechen der Lüfter- und Gebläsedrehzahlvariation aus Tabelle 6.1: n=50% =̂ Teillast und
n=100% =̂ Volllast).
Nachfolgend wird die implementierte Betriebsstrategie für die Unterkühlungsregelung beschrie-
ben. Für die Modellintegration werden aus den oben bestimmten Werten der COP -optimalen
Kältemittelunterkühlung ein Kennfeld der Soll-Kältemittelunterkühlung gemäß der in Tabelle 6.1
definierten Betriebspunkte erstellt, vergleichbar zu Abbildung 6.3a. Die Lufteintrittstemperatur
am Verflüssiger entspricht dabei der Umgebungslufttemperatur. Die Regelung der Unterkühlung
(Regelgröße) wird durch die Ventilöffnung (Stellgröße) der ersten Entspannungsstufe mit einem
herkömmlichen PI-Regler vorgenommen. Daneben stellt sich gemeinhin durch die Unterkühlungsrege-
lung ein höherer Hochdruck im Vergleich zum R-134a-Referenzsystem ein. Aufgrund dieses höheren
Hochdrucks ist in der Unterkühlungsregelung zusätzlich eine Hochruckbegrenzung auf den maximal
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zulässigen Hochdruckwert der R-134a-Anlage implementiert. Mit Hilfe dieser Hochdruckbegrenzung
soll ein frühzeitiges Abschalten des Kreislaufes aufgrund der im Klimareglermodell (s. Kapitel 2.6)
berücksichtigten Hochdruckbegrenzung vermieden werden.
6.2.2. Verflüssiger mit Unterkühlungsstrecke
Im R-134a-Referenzkreislauf ist neben dem Hochdruckwärmeübertrager zur generellen Verflüs-
sigung des Kältemittels bereits ein Hochdrucksammler zur Trennung von Gas- und Flüssigphase
verfügbar, s. Kapitel 2.1, Abbildung 2.1. Vor diesem Hintergrund ist die allgemeine Basis für die
Integration einer Unterkühlungsstrecke gegeben. Daneben sollen für die anschließenden konstruktiven
Erweiterungen mit einer Unterkühlungsstrecke folgende Prämissen beachtet werden: Zum einen
sollen keine zusätzlichen Gebläse für die Unterkühlungsstrecke verbaut werden. Zum anderen soll die
Höhe der Aufdachanlage unverändert bleiben. Entsprechend der sehr kompakten Konstruktion sind
innerhalb der Aufdachanlage weitere Bauraumbegrenzungen möglich. Diese möglichen Bauraumbe-
grenzungen werden für die nachfolgenden Überlegungen jedoch als unkritisch angesehen. Ausgehend
von den genannten Prämissen sind die in Abbildung 6.4 dargestellten Wärmeübertragerpakete aus











Abbildung 6.4.: Konfigurationsvarianten für Verflüssiger mit Unterkühlungsstrecke: Mitte) Referenz-
system, a) Unterkühlungsstrecke mit einer abgetrennten Rohrreihe, b) Unterkühlungsstrecke mit einer
zusätzlichen Rohrreihe, c) Unterkühlungsstrecke mit einer abgetrennten Rohrreihe sowie geänderter Käl-
temitteldurchströmung und d) Unterkühlungsstrecke mit einer zusätzlichen Rohrreihe sowie geänderter
Kältemitteldurchströmung.
Die in Abbildung 6.4 dargestellten Varianten unterscheiden sich zum einen durch die Größe
der Wärmeübertragungsflächen. Konfiguration (a) und (c) weisen im Vergleich zum Referenz-
system die gleiche gesamte Wärmeübertragungsfläche auf. In Konfiguration (b) und (d) besitzt
der eigentliche Verflüssiger die gleiche Wärmeübertragungsfläche wie das Referenzsystem. Die in
Konfiguration (b) und (d) dargestellte Unterkühlungsstrecke vergrößert dabei die gesamte hochdruck-
seitige Wärmeübertragungsfläche. Zum anderen unterscheiden sich die Konfigurationen (a) und (b) zu
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den Konfigurationen (c) und (d) durch die Aufteilung des Kältemittelmassenstroms. In Konfigu-
ration (a) und (b) strömt der aufgeteilte Kältemittelmassenstrom parallel durch alle Rohre der
Unterkühlungsstrecke. In Konfiguration (c) und (d) strömt der aufgeteilte Kältemittelmassenstrom
durch einen im Vergleich zu Konfiguration (a) und (b) effektiv geringeren hydraulischen Querschnitt,
wodurch die Strömungsgeschwindigkeit zunimmt und hiermit resultierend der Wärmeübergang in







































































Abbildung 6.5.: Topologie des R-134a-Kreislaufmodells mit Erweiterung einer Unterkühlungsstrecke.
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Abbildung 6.6.: Verflüssiger mit Unterkühlungsstrecke: Relative Änderungen der Verdampferleistung
∆Q̇VD sowie relative Änderung der Kälteleistungszahl ∆COP in Bezug auf R-134a-Referenzkreislauf (Werte
sind über die Drehzahlvariation des Verdichters aus Tabelle 6.1 gemittelt, Kurvenverläufe mit n=50% und
n=100% entsprechen der Lüfter- und Gebläsedrehzahlvariation aus Tabelle 6.1: n=50% =̂ Teillast und
n=100% =̂ Volllast).
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Die Erweiterung des Simulationsmodells mit den Unterkühlungsstrecken aus Abbildung 6.4 zeigt
Abbildung 6.5. Die Aufteilung in Verflüssigungs- und Unterkühlungsstrecke basiert auf den geo-
metrischen Parametern des Verflüssigermodells aus dem Referenzkreislaufmodell, s. Kapitel 2.1.
Dabei bleiben die gewählten Druckverlust- und Wärmeübergangskorrelationen für Luft- und Kälte-
mittelseite sowie die Kalibrierungsfaktoren unverändert. Aufgrund der wesentlichen geometrischen
Abhängigkeiten dieser Korrelationen werden somit für jede der betrachteten Konfigurationen die
jeweiligen Druckverlust- und Wärmeübergangsberechnungen approximiert berücksichtigt.
Die möglichen erzielbaren Potenziale der unterschiedlichen Konfigurationen von Verflüssiger
mit Unterkühlungsstrecke aus Abbildung 6.4 werden auf Grundlage der in Tabelle 6.1 definierten
Betriebspunkte berechnet. Die Ergebnisse dieser Berechnungen zeigt Abbildung 6.6. Dargestellt
ist neben der relativen Änderung der Verdampferleistung ∆Q̇VD die relative Änderung der Käl-
teleistungszahl ∆COP in Bezug auf den R-134a-Referenzkreislauf. Die relative Änderung der
Kälteleistungszahl ∆COP berechnet sich dazu analog zur relativen Änderung der Verdampferleis-
tung ∆Q̇VD. Die Ergebnisse zeigen, dass die Kältemittelunterkühlung zur effizienten Prozessführung
nicht vernachlässigt werden sollte. Die Erweiterung mit einer Unterkühlungsstrecke führt dabei
sowohl durchgängig zu Verbesserungen der Verdampferleistung als auch der Kälteleistungszahl.
Aufgrund der guten potenziellen Verbesserungen auf Basis der Kältemittelunterkühlung mit
Konfiguration (c) sowie (d) werden diese Konfigurationsvarianten in der abschließenden Gesamtfahr-
zeugsimulation untersucht und vergleichend gegenübergestellt.
6.2.3. Leistungsverbesserung des Frontbox-Verdampfers durch eine
Unterkühlungsstrecke mit Heizfunktion
Die Berechnungsergebnisse in Tabelle 3.2 aus Kapitel 3.1 zeigen auf Basis der Fahrerarbeitsplatz-
Temperatur ϑFA, dass die Leistungsgrenze des Frontbox-Verdampfers bereits weit vor der Leistungs-
grenze des Aufdach-Verdampfers erreicht wird. Diese unterschiedlichen Leistungsgrenzen werden
ebenso in den Berechnungsergebnissen der raumluftgüteorientierten Umluftrate in Abbildung 5.1
aus Kapitel 5.3 ersichtlich. Die Berechnungsergebnisse in Abbildung 5.1 zeigen für das Fahrstre-
ckenszenario Neu-Delhi-Kanpur und einer CO2-Konzentration von 1404 ppm, dass die Frontbox-
Verdampferleistung im Vergleich zur Aufdach-Verdampferleistung auch bei weit erhöhter Umluftrate
nicht ausreicht. Aus diesem Grund wird nachfolgend ein konzeptioneller Ansatz zur Kältemittelun-
terkühlung verfolgt, welcher insbesondere die Verdampferleistung des Frontbox-Verdampfers erhöht.
Daneben bleibt die effektive Kälteleistung der Aufdachanlage annähernd unverändert.
Die im Abschnitt 6.2.2 dargestellte Kältemittelunterkühlung wird aufgrund einer gezielten Unter-
kühlungsstrecke bezüglich ihrer Unterkühlungsleistung maßgeblich durch die Lufteintritts- bzw. Um-
gebungslufttemperatur limitiert. Die Kältemittelaustrittstemperatur aus der Unterkühlungsstrecke
kann dabei, auch bei unendlich großer Wärmeübertragungsfläche, lediglich der Umgebungstempe-
ratur angenähert werden. Unter diesem Blickwinkel kann eine größere bzw. weitere Unterkühlung
ausschließlich durch ein gegenüber der Umgebungsluft geringeres Temperaturpotenzial erreicht
werden.
Der Nutzungsansatz eines vorhandenen geringeren Temperaturniveaus gegenüber der Umge-
bungsluft zeigt zum Beispiel Hafner u. a. [2011]. In diesem Ansatz wird zur Klimatisierung eines
Schienenfahrzeugs ein R-744-Ejektorkreislauf verwendet, welcher zwei nacheinander liegende Gasküh-
ler aufweist. Dabei wird das Kältemittel im ersten Gaskühler konventionell durch die Umgebungsluft
gekühlt. Im nachfolgenden zweiten Gaskühler wird das Kältemittel mit der Abluft des Innenraums
75
6.2. Spezifikation der zu untersuchenden Unterkühlungsansätze
gekühlt, vorausgesetzt die Umgebungslufttemperatur ist nennenswert höher als die Innenraumluft-
temperatur.
Im Bezugsraum des Omnibusses können gegenüber der Umgebungsluft bis zu drei weitere Lufttem-
peraturniveaus identifiziert werden. Zum einen, vergleichbar zu Hafner u. a. [2011], die Lufttemperatur
des Fahrzeuginnenraums. Zum anderen die Lufttemperatur nach dem Verdampfer sowie die darauf
folgende Lufttemperatur nach dem Heizungswärmeübertrager. Das dabei gewöhnlich geringste Tem-
peraturniveau weist der gekühlte Luftstrom nach dem Verdampfer auf. Aus diesem Grund soll dieses


















































































Abbildung 6.7.: Topologie des R-134a-Kreislaufmodells mit zwei Unterkühlungsstrecken. Verflüssiger
mit Unterkühlungsstrecke A entspricht Konfigurationsvariante (c) aus Abschnitt 6.2.2. Die zusätzliche
Unterkühlungsstrecke B wird mit Verdampferabluft gekühlt und kann mit Bypass umgangen werden. Die
kältemittelseitige Konfiguration von Unterkühlungsstrecke B entspricht der von Unterkühlungsstrecke A.
Das Simulationsmodell des hier betrachteten konzeptionellen Ansatzes zeigt Abbildung 6.7.
Neben dem bereits im vorangegangenen Abschnitt beschriebenen Verflüssiger mit Unterkühlungs-
strecke A (entspricht Konfigurationsvariante (c), s. Abbildung 6.4) wird die Kreislauftopologie um
eine weitere Unterkühlungsstrecke B erweitert. Bei diesem Ansatz wird der Luftstrom aus dem
Aufdach-Verdampfer nachfolgend durch die Unterkühlungsstrecke B geführt und erwärmt. Das
Kältemittel in Unterkühlungsstrecke B wird dabei über die Unterkühlung der Unterkühlungsstrecke
A hinaus weiter unterkühlt. Daneben kann mit Hilfe der Bypassleitung die Unterkühlung mit der
Unterkühlungsstrecke B geregelt oder die Unterkühlungsstrecke B vollständig umgangen werden,
wodurch der Luftstrom durch die Unterkühlungsstrecke B nicht weiter erwärmt wird.
Die Berechnung der möglichen Verbesserungspotenziale durch die Kreislauftopologie aus Abbil-
dung 6.7 erfolgt, wie auch in den Abschnitten zuvor, auf Grundlage der in Tabelle 6.1 definierten
Betriebspunkte. Die dafür zugrunde liegende Modellierung der Unterkühlungsstrecke B basiert, wie
auch für Unterkühlungsstrecke A, auf dem Verflüssigermodell des Referenzkreislaufes. Unterküh-
lungsstrecke A und B sind durch jeweils eine Rohrreihe abgebildet. Die gesamte hochdruckseitige
Wärmeübertragungsfläche wird durch die Unterkühlungsstrecke B vergrößert.
Die Berechnungsergebnisse der Potenzialbestimmung durch die in Abbildung 6.7 dargestellte
Kreislauftopologie zeigt Abbildung 6.8. Dargestellt sind die relativen Änderungen der effektiven
Kälteleistung von Frontbox ∆Q̇eff,Frontbox und Aufdachanlage ∆Q̇eff,Aufdach sowie die relative Ände-
rung der effektiven Kälteleistungszahl ∆COPeff auf Basis der genannten effektiven Kälteleistungen
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in Bezug auf den R-134a-Referenzkreislauf. Daneben sind ebenso die relativen Änderungen der
Verdampferleistung der Aufdachanlage ∆Q̇0,Aufdach und der Kälteleistungszahl COP ohne Berück-
sichtigung der Heizleistung Q̇H,Unterkühlstr.B aufgetragen. Die Berechnungsergebnisse zeigen, dass die
Verdampferleistung der Frontbox erkennbar verbessert werden kann ohne die effektive Kälteleistung
der Aufdachanlage durch die Heizleistung der Unterkühlungsstrecke B zu verringern.
Auf Basis der Kältemittelunterkühlung in der Unterkühlungsstrecke B wird die Verdampferleistung
der Aufdachanlage erhöht, s. ∆Q̇0,Aufdach in Abbildung 6.8. Allerdings wird der nutzbare Anteil der
Aufdach-Verdampferleistung entsprechend der Wärmeabgabe von Unterkühlungsstrecke B wieder
verringert, s. ∆Q̇eff,Aufdach in Abbildung 6.8. Daneben resultiert aus der Folge von Abkühlung und
Wiedererwärmung des Aufdach-Zuluftstroms eine zusätzliche Luftentfeuchtung bzw. ein integrierter
Reheat-Betrieb.
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Abbildung 6.8.: Unterkühlungsstrecke mit Heizfunktion: Relative Änderung der effektiven Kälteleistung
von Frontbox ∆Q̇eff,Frontbox und Aufdachanlage ∆Q̇eff,Aufdach sowie relative Änderung der effektiven Kälte-
leistungszahl ∆COPeff basierend auf den zuvor genannten effektiven Kälteleistungen, jeweils in Bezug auf
R-134a-Referenzkreislauf. Daneben ist die relative Änderung der Verdampferleistung der Aufdachanlage
∆Q̇0,Aufdach und die relative Änderung der Kälteleistungszahl ∆COP ohne Minderung durch die Heizleis-
tung der Unterkühlungsstrecke B (Q̇H,Unterkühlstr.B) aufgetragen (Werte sind über die Drehzahlvariation des
Verdichters aus Tabelle 6.1 gemittelt, Kurvenverläufe mit n=50% und n=100% entsprechen der Lüfter- und
Gebläsedrehzahlvariation aus Tabelle 6.1: n=50% =̂ Teillast und n=100% =̂ Volllast).
Die Regelung der Innenraumtemperatur wird mit Hilfe des Heizungssystems mittels Gegenheizen
vollzogen, s. Kapitel 2.3 und Kapitel 2.6. Die Heizleistung der Gegenheizstrategie kann dabei unter
bestimmten Bedingungen sehr gering werden oder gänzlich entfallen. In diesen Grenzfällen darf die
Innenraumzuluft aus dem Verdampfer durch die Gegenheizstrategie nicht erwärmt werden. Infolge
soll auch die Unterkühlungsstrecke B mittels der Kältemittel-Bypassleitung umgangen werden, sobald
die Heizleistung durch die Gegenheizstrategie entfällt. In diesen Grenzfällen soll das Kältemittel
allein mit der Unterkühlungsstrecke A unterkühlt werden.
Für die nachfolgende Bewertung mit der Gesamtfahrzeugsimulation wird die hier beschriebene
Unterkühlungsstrecke B mit Heizfunktion als Bestandteil der Gegenheizstrategie angesehen und
wie folgt darin integriert. Als Indikatorsignal für die aktive Gegenheizung wird das Stellsignal der
Heizungsregelventile beobachtet und ebenso als Führungsgröße für die Bypassventilsteuerung aus
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Abbildung 6.7 verwendet. Der dabei zu betrachtende Regelkreis sowie die entworfene Betriebsstrategie
für das Bypassventil der Unterkühlungsstrecke B ist in Abbildung 6.9 dargestellt. Die Stützstellen
der Bypass-Steuerungskennlinie in Abhängigkeit der Stellgröße des Heizungsventils sind hierzu so
gewählt, dass die Heizleistung der Unterkühlungsstrecke B nicht die geregelte Heizleistung der


















































(a) Regelkreis Heizung und Unterkühlungsstrecke B. (b) Bypass-Steuerungskennlinie.
Abbildung 6.9.: Unterkühlungsstrecke mit Heizfunktion: a) Innenraum-Zuluftpfad sowie Regelkreis der
Aufdach-Gegenheizung zur Innenraumtemperaturregelung inklusive Unterkühlungsstrecke B und b) Betriebss-
trategie der Kältemittel-Bypassventil-Steuerung in Abhängigkeit der Stellgröße aus der Heizungsregelung.
6.3. Berechnungsergebnisse
Nachstehend werden die Berechnungsergebnisse der Unterkühlungsregelung mit zweistufiger Ent-
spannung, des Verflüssigers mit Unterkühlungsstrecke sowie des neuartigen konzeptionellen Ansatzes
einer Unterkühlungsstrecke mit Heizfunktion zur Verbesserung der Frontbox-Verdampferleistung
vorgestellt. Zur Darstellung der Effizienzverbesserung durch die untersuchten Unterkühlungsansätze
sind in Abbildung 6.10 und Abbildung 6.11 die Kälteleistungszahl COP , die mittlere Innenraumtem-
peratur ϑmR, die Fahrerarbeitsplatz-Temperatur ϑFA sowie die relative Änderung der Verdampferleis-
tung ∆Q̇VD bezogen auf die Verdampferleistung Q̇VD des R-134a-Referenzsystems aus Kapitel 3.1 für
die Fahrstreckenszenarien Hannover-München, Lissabon-Madrid und Neu-Delhi-Kanpur aufgetragen.
Weiterhin ist für den Ansatz der Unterkühlungsstrecke mit Heizfunktion die summierte effektive
Kälteleistung (∆Q̇eff,VD=∆Q̇eff,Frontbox+∆Q̇eff,Aufdach) von Frontbox und Aufdachanlage sowie die
darauf basierende effektive Kälteleistungszahl COPeff dargestellt, vgl. Abbildung 6.8. Daneben
zeigt Abbildung 6.12 exemplarisch die relative Änderung der Verdampferleistung ∆Q̇VD für das
Fahrstreckenszenario Lissabon-Madrid auf Basis des Verflüssigers mit Unterkühlungsstecke in der
Konfiguration (d) für die alternativen Kältemittel R-1234yf und R-445A.
Die Berechnungsergebnisse in Abbildung 6.10 und Abbildung 6.11 zeigen primär in allen unter-
suchten Simulationsszenarien und für alle Ansätze zur Kältemittelunterkühlung eine durchgängi-
ge Verbesserung der Verdampferleistung und Kälteleistungszahl. Darunter zeigen die Ergebnisse
der Unterkühlungsstrecke mit Heizfunktion zur Verbesserung der Frontbox-Verdampferleistung
auf der einen Seite die geringsten Verbesserungen hinsichtlich der Vergleichsgrößen ∆Q̇eff,VD
und COPeff. Auf der anderen Seite und in Bezug auf die Vergleichsgrößen ∆Q̇VD und COP
zeigen die Ergebnisse der Unterkühlungsstrecke mit Heizfunktion die größten Verbesserungen.
Daneben werden mit dem Ansatz einer Unterkühlungsstrecke mit Heizfunktion im Vergleich mit
den anderen Unterkühlungsansätzen die besten Fahrerarbeitsplatz-Temperaturen ϑFA erzielt. Die
gemeinsame Darstellung der effektiven Kälteleistung ∆Q̇eff,VD und der Verdampferleistung ∆Q̇VD
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in Abbildung 6.10 zeigt, dass die Unterkühlungsstrecke mit Heizfunktion in den Fahrstrecken-
szenarien Hannover-München und Lissabon-Madrid durchgängig aktiv ist. Weiterhin zeigen die
Berechnungsergebnisse im Fahrstreckenszenario Neu-Delhi-Kanpur die Einsatzgrenze für das Konzept
der Unterkühlungsstrecke mit Heizfunktion. In den Fahrtenszenarien 6 und 8 im Fahrstreckensze-
nario Neu-Delhi-Kanpur entfällt aufgrund der extremen Umgebungsbedingungen überwiegend die
Innenraumtemperaturregelung durch Gegenheizen. Dadurch bleiben die Heizungsventile geschlossen
und die Unterkühlungsstrecke mit Heizfunktion wird gemäß der implementierten Betriebsstrategie
vollständig im Bypass umgangen.
Energetisch günstige Kältemittelunterkühlung













































































































































































































































































































































































































































































































































































































































































Abbildung 6.10.: Berechnungsergebnisse der Konfigurationsvarianten (c) und (d) des Verflüssigers mit
Unterkühlungsstrecke für den R-134a-Klimakältekreislauf: Dargestellt ist die relative Änderung der Ver-




In Tabelle 6.2 sind die durchschnittlichen relativen Änderungen des Kraftstoffverbrauchs ∆BS
der einzelnen Ansätze zur Kältemittelunterkühlung dargestellt. Dabei wird ersichtlich, dass die
Kreislaufgestaltung bzw. die Prozessführung mit Kältemittelunterkühlung den effizienten Betrieb des
Klimakältekreislaufes auch hinsichtlich des Kraftstoffverbrauchs verbessern kann. Der direkte Ver-
gleich in Tabelle 6.2 zeigt zudem, dass, neben den verbesserten Fahrerarbeitsplatz-Temperaturen ϑFA,
sich durch die Unterkühlungsstrecke mit Heizfunktion die größten Reduktionen des Kraftstoffver-
brauchs einstellen.
Tabelle 6.2.: Vergleich der durchschnittlichen relativen Änderung des Kraftstoff-
verbrauchs für alle untersuchten Ansätze zur Kältemittelunterkühlung.
von: Hannover Lissabon Neu-Delhi
nach: München Madrid Kanpur
∅∆BS [%] ∅∆BS [%] ∅∆BS [%]
Unterkühlungsregelung: 0,05 0,04 -0,10
Unterkühlungsstrecke (c): -0,03 -0,06 -0,24
Unterkühlungsstrecke (d): -0,10 -0,14 -0,30
Unterkühlungsstrecke mit Heizfunktion: -0,19 -0,32 -0,39
Aus dem Vergleich der Unterkühlungsregelung mit zweistufiger Entspannung und den Unter-
kühlungsstrecken in der Konfiguration (c) und (d) zeigt sich, dass die Kältemittelunterkühlung
mit einer dem Verflüssiger nachliegenden Unterkühlungsstrecke zur Verbesserungen der Verdamp-
ferleistung ∆Q̇VD und zu überwiegend besseren Kälteleistungszahlen COP führt. Der Vergleich
zwischen den Unterkühlungsstrecken (c) und (d) zeigt dabei plausibel, dass mit der effektiv größeren
Wärmeübertragungsfläche in der Konfigurationsvariante (d) höhere Verdampferleistungen sowie
Kälteleistungszahlen erreicht werden als mit der Konfigurationsvariante (c).
Im Zusammenhang mit den alternativen Kältemitteln R-1234yf und R-445A zeigt Abbildung 6.12,
dass mit dem Verflüssiger mit Unterkühlungsstrecke in der Konfigurationsvariante (d) für R-445A hö-
here Verdampferleistungen erzielt werden. Der zusätzliche Vergleich mit den Berechnungsergebnissen
aus Kapitel 4.3 zeigt, dass für R-1234yf die Kältemittelunterkühlung im Vergleich zur Drehzah-
lerhöhung des Kältemittelverdichters die wesentlich effizientere Maßnahme zur Verbesserung der
Verdampferleistung ist. Daneben erschließt sich mit dem Vergleich der Berechnungsergebnisse aus
Kapitel 3.2, dass die Kältemittelunterkühlung für R-1234yf prinzipiell vorteilhafter als für R-445A
ist.
Abschließend kann zusammengefasst werden, dass jeder betrachtete Ansatz zur Kältemittelun-
terkühlung eine Verbesserung der Verdampferleistung sowie der Kälteleistungszahl erbracht hat.
Aus diesem Grund ist die Kältemittelunterkühlung für die Verbesserung der Kreislaufeffizienz,
bezogen auf Verdampferleistung und Kälteleistungszahl, unerlässlich und sollte zwingend in eine
Kreislaufgestaltung einbezogen werden.
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Abbildung 6.11.: Berechnungsergebnisse der Unterkühlungsregelung und der Unterkühlungsstrecke mit
Heizfunktion zur Verbesserung der Frontbox-Verdampferleistung für den R-134a-Klimakältekreislauf: Dar-
gestellt ist die relative Änderung der Verdampferleistung ∆Q̇VD und die relative Änderung der effektiven
Kälteleistung ∆Q̇eff,VD, die Kälteleistungszahl COP und die effektive Kälteleistungszahl COPeff, die mittlere
Innenraumtemperatur ϑmR sowie die Fahrerarbeitsplatz-Temperatur ϑFA.
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Abbildung 6.12.: Berechnungsergebnisse der Konfigurationsvariante (d) des Verflüssigers mit Unterküh-
lungsstrecke für den R-1234yf- und den R-445A-Klimakältekreislauf: Dargestellt ist die relative Änderung der
Verdampferleistung ∆Q̇VD in Bezug auf den R134a-Referenzkreislauf, die Kälteleistungszahl COP , die mitt-
lere Innenraumtemperatur ϑmR sowie die Fahrerarbeitsplatz-Temperatur ϑFA für das Fahrstreckenszenario
Lissabon-Madrid.
Ergänzend zu den hier dargestellten Ergebnissen sind in Tabelle I.26 bis Tabelle I.34 unter An-
hang I.3 alle Berechnungsergebnisse der energetisch günstigen Kältemittelunterkühlung für R-134a,
R-1234yf und R-445A auf Basis der in Tabelle 3.1 angegebenen Bewertungsgrößen zusammenge-
fasst.
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7. Dynamische Adaption des
Kältemittelhochdrucks
In der transkritischen Prozessführung des R-744-Kaltdampfprozesses findet die Verdampfung des
umlaufenden Kältemittels bei unterkritischen Bedingungen statt, wobei die Wärmeabfuhr über dem
kritischen Punkt und ohne Phasenwechsel vollzogen wird. Infolge ist während der überkritischen
Kühlung des Kältemittels die Temperatur nicht an den Hochdruck gebunden. Diese Entkoppelung
bietet den Freiheitsgrad zur Hochdruckadaption, welcher zur Prozessregelung maßgeblich Leistungs-
zahl und Kälteleistung beeinflusst, s. Lorentzen u. Pettersen [1993], Adiprasito [1998], Skaugen
[2002], Kossel [2011]. Vor diesem Hintergrund werden in diesem Kapitel zwei Ansätze zur Prozessre-
gelung mittels Hochdruckadaption untersucht. Auf der einen Seite die kälteleistungszahlorientierte
Hochdruckadaption, in der die Prozessführung für jeweils einen maximalen COP eingestellt und auf
der anderen Seite die verdampferleistungsorientierte Hochdruckadaption, in der die Prozessführung
für eine bestimmte Verdampferleistung bzw. einen bestimmten Kühlleistungsbedarf angepasst wird.
Nachfolgend wird eine kurze und allgemeine Übersicht zur Hochdruckadaption im transkritischen
Prozess mit R-744 dargestellt. Anschließend werden zwei Kreislauftopologien mit einstufiger und
zweistufiger Entspannung vorgestellt. Darauffolgend werden die Anwendung der zwei zuvor genannten
Ansätze zur Hochdruckadaption detaillierter spezifiziert und abschließend die Berechnungsergebnisse
vorgestellt.
7.1. Verfahren zur Kältemittel-Hochdruckadaption
Für die Adaption des Kältemittelhochdrucks im transkritischen Prozess mit R-744 sind zwei
grundlegende Ausrichtungen möglich. Zum einen die herkömmlich bekannte und weitverbreitete
Adaption des Hochdrucks für einen maximalen COP , also für ein optimales Verhältnis von Kälteleis-
tung und aufzuwendender Verdichterleistung, s. Liu u. a. [2005], Yang u. a. [2005]. Zum anderen die
unkonventionelle Adaption des Hochdrucks zur Anpassung der Verdampferleistung in Abhängigkeit
eines bestimmten Kühlbedarfs, s. Kossel [2011].
Für die Hochdruckadaption mit maximalem COP sind zur Bestimmung oder Vorhersage des
dabei auch bezeichneten optimalen Hochdrucks verschiedene Methoden und Korrelationen bekannt.
Von Inokuty [1928] wird hierzu ein zeichnerisches Lösungsverfahren innerhalb des Kältemittel-
Zustandsdiagramms vorgestellt. Die Weiterentwicklung zur Bestimmung des optimalen Hochdrucks
auf Basis numerischer Ansätze wird bei Petterson u. Skaugen [1994] sowie Kauf [1999a] gezeigt. Dabei
präsentiert Kauf [1999a] zum Beispiel eine Korrelation zur Vorhersage des optimalen Hochdrucks
in Abhängigkeit der Kältemitteltemperatur nach dem Gaskühler. Weitere Untersuchungen mit
detaillierteren Fragestellungen und Korrelationen zeigen zum Beispiel Liao u. Jakobsen [1998, 2000]
für den Einfluss der Verdampfungstemperatur oder Heyl [2003] sowie Chen u. Gu [2005] für den
Einsatz eines internen Wärmeübertragers (IWÜ).
In Hinblick auf Systemdiversität sowie über die Lebensdauer veränderlichen Systemcharakteristi-
ken werden neben den Korrelationen zur Vorhersage des optimalen Hochdrucks zunehmend auch
sogenannte Online-Verfahren entwickelt, s. Cecchinato u. a. [2010]. Dabei wird beispielsweise der Hoch-
druck temporär variiert und aus dem instantanen Systemverhalten auf einen möglichen neuen optima-
len Hochdruck geschlossen, s. Zhang [2011]. Daneben werden aber auch charakteristische Systemmodel-
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le verwendet, welche parallel und auf Grundlage aktueller Messdaten den optimalen Hochdruck
berechnen, s. Cecchinato u. a. [2012], Kim u. a. [2014].
Demgegenüber steht die zweite oben genannte Ausrichtung. Hierbei wird mit der Adaption des
Kältemittelhochdrucks die Verdampferleistung in Orientierung eines tatsächlichen Kälteleistungs-
bedarfs angepasst, s. Kossel [2011]. Der Hochdruck wird dabei nicht direkt mittels Vorgabe eines
Soll-Hochdruckwerts geregelt. Vielmehr wird durch eine Raumtemperaturregelung das Hochdruckven-
til so verstellt, dass aus den resultierenden Prozesszuständen möglichst nur die Verdampferleistung
hervorgeht, welche zur Erhaltung der Raumtemperatur benötigt wird. Als Folge kann damit auch
der Kältemittelverdichter entlastet werden.
Für die Omnibusanwendung zeigt Kossel [2011] den beispielhaften Vergleich der beiden oben
genannten Hochdruckadaptionen. Dabei wird die Hochdruckadaption in einer Kreislauftopologie mit
einstufiger Entspannung und Niederdrucksammler vorgenommen. Die Bewertung der beiden Ansätze
erfolgt exemplarisch auf Grundlage einer einzelnen virtuellen Testfahrt und dem abschließenden
Vergleich der Verdichterleistung. Daneben ist eine vergleichende Untersuchung beider Hochdrucka-
daptionen sowohl auf Basis sehr umfangreicher Einsatzszenarien als auch im Zusammenhang mit
einer einstufigen Entspannung mit Niederdrucksammler und einer zweistufigen Entspannung mit
Mitteldrucksammler an dieser Stelle nicht bekannt. Ebenso nicht bekannt ist der Vergleich zum
aktuellen Stand der Technik in der Omnibusanwendung, welcher durch eine R-744-Kreislauftopologie
ohne Kältemittelsammler gekennzeichnet ist, vgl. Köhler [1995], Sonnekalb [2002]. Diese Lücke soll
mit den nachfolgenden Untersuchungen geschlossen werden.
7.2. Spezifikation der zu untersuchenden Hochdruckadaptionen
In den nachfolgenden Abschnitten werden die kälteleistungszahlorientierte Hochdruckadaption auf
Grundlage eines maximierten COP s und die verdampferleistungsorientierte Hochdruckadaption für
eine angepasste Klimakälteproduktion spezifiziert. Beginnend werden dazu zwei Kreislauftopologien
mit einstufiger und zweistufiger Entspannung vorgestellt.
7.2.1. Spezifikation der gewählten Kreislauftopologien zur
Hochdruckadaption
Der aktuelle Stand der Technik in der Omnibusklimatisierung mit R-744 ist durch eine spezifische
Kreislauftopologie ohne Kältemittelsammler gekennzeichnet (s. Abbildung 2.7 in Kapitel 2.2), wobei
die Expansionsventile zur Überhitzungsregelung eingesetzt werden. Der Kältemittelhochdruck kann
in dieser Kreislauftopologie nicht frei geregelt werden und stellt sich unter anderem durch den
Kältemittelfüllgrad ein, s. Köhler u. Sonnekalb [1996b].
Damit der Hochdruck für die nachfolgenden Hochdruckadaptionen eingestellt werden kann, muss
der R-744-Referenzkreislauf mit einem Sammler erweitert werden. Die Integration des Sammlers kann
zum einen für eine einstufige Entspannung im Niederdruck erfolgen, s. Lorentzen [1990], Feuerecker
[2003], Raiser [2005]. Zum anderen kann der Sammler zwischen zwei Entspannungsstufen auf einem
Mitteldruckniveau integriert werden, s. Casson u. a. [2003], Boccardi u. a. [2013], Peñarrocha u. a.
[2014]. Aus diesen beiden Ansätzen abgeleitet resultieren die in Abbildung 7.1 dargestellten Kreislauf-
topologien. In der Kreislaufvariante mit Niederdrucksammler, nachfolgend NDS-Anlage genannt, ist
der Sammler zwischen Aufdach-Verdampfer und Sauggasseite des IWÜs installiert, s. Abbildung 7.1a.
Das Expansionsventil der Aufdachanlage wird dadurch von der Überhitzungsregelung gelöst und
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kann zur Adaption des Hochdrucks eingesetzt werden. In der Kreislaufvariante mit Mitteldruck-
sammler, nachfolgend MDS-Anlage genannt, wird neben dem Sammler ein weiteres Expansionsventil
stromabwärts nach dem IWÜ im Hochdruck installiert, s. Abbildung 7.1b. Die ursprüngliche Überhit-
zungsregelung bleibt hierbei erhalten. Entsprechend der Entkoppelung von Hoch- und Niederdruck,

































































































































































(b) Zweistufige Entspannung mit Mitteldrucksammler (MDS-Anlage).
Abbildung 7.1.: Topologie der R-744-Kreislaufmodelle für Hochdruckadaption: a) Konfiguration mit
einstufiger Entspannung und b) Konfiguration mit zweistufiger Entspannung.
Die in Abbildung 7.1 gezeigten Modellmodifizierungen auf Basis des R-744-Referenzkreislaufmodells
beschränken sich allein auf die Erweiterungen mit Sammler und Expansionsventil. Daneben werden
keine weiteren Änderungen an Komponentenmodellen oder Parameter vorgenommen.
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7.2.2. Kälteleistungszahlorientierte Hochdruckadaption
In diesem Abschnitt wird die Hochdruckadaption in Orientierung auf eine Maximierung der Kälte-
leistungszahl beschrieben. Die nachfolgenden Darstellungen basieren dazu auf der zuvor beschriebenen
NDS- und MDS-Anlage, s. Abbildung 7.1. Für die Bestimmung des optimalen Kältemittelhochdrucks
wird an dieser Stelle eine zusätzliche Kälteleistungszahl COPoptHD definiert.
Die Drehzahl der Gaskühlergebläse wird im R-744-Referenzsystem unter anderem durch den
Hochdruck gesteuert, s. Kapitel 2.6. Der sich dabei einstellende Luftvolumenstrom beeinflusst den
Hochdruck. Infolge dieses Zusammenhanges von Gaskühlergebläsesteuerung und Hochdruck wird an
dieser Stelle die aufzuwendende Leistung für die Berechnung des zu optimierenden COPoptHD aus
der Summe von Verdichterleistung sowie Gaskühler-Gebläseleistung bestimmt, s. Tabelle 7.1.
Tabelle 7.1.: Definition Kälteleistungszahl zur allgemeinen Bewertung der
Kreislaufeffizienz nach Tabelle 3.1 und als Optimierungsgröße
zur Bestimmung optimaler Hochdruckwerte.
COP COPoptHD





Für die kälteleistungszahlorientierte Hochdruckadaption bzw. der Hochdruckregelung für eine
Maximierung der Kälteleistungszahl COPoptHD werden auf Grundlage der in Tabelle 6.1 definierten
Betriebspunkte Optimierungsberechnungen durchgeführt. Dazu werden in den Simulationsmodellen
der NDS- und MDS-Anlage aus Abbildung 7.1 die Ventilquerschnitte der Hochdruckregelventile
variiert und in Abhängigkeit des maximalen COPoptHD der Kältemittelhochdruck bestimmt. Die
Ergebnisse dieser Optimierungsberechnungen sind in Abbildung 7.2 und Abbildung 7.3 dargestellt.
Abbildung 7.2 zeigt hier mittlere optimale Hochdruckwerte in Abhängigkeit der Verdichterdrehzahl
und Lufttemperatur für die NDS- und MDS-Anlage. Die dargestellten Hochdruckwerte sind dabei
über die Drehzahlvariation der Verdampferlüfter aus Tabelle 6.1 gemittelt.


































































Abbildung 7.2.: Kältemittelhochdrücke für maximalen COPoptHD: a) einstufige Entspannung mit Nieder-
drucksammler (NDS-Anlage) und b) zweistufige Entspannung mit Mitteldrucksammler (MDS-Anlage).
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In Abbildung 7.3 sind die potenziellen Verbesserungen der kälteleistungszahlorientierten Hoch-
druckadaption für die NDS- und MDS-Anlage dargestellt. Aufgetragen ist die relative Änderung
der Verdampferleistung ∆Q̇VD sowie die relative Änderung der Kälteleistungszahl ∆COP in Bezug
auf den R-744-Referenzkreislauf. Die relative Änderung der Kälteleistungszahl ∆COP berechnet
sich dazu analog zur relativen Änderung der Verdampferleistung ∆Q̇VD. Die Ergebnisse in Abbil-
dung 7.3 zeigen, dass für die NDS- und MDS-Anlage vergleichbare Verbesserungen der Kälteleistungs-
zahl ∆COP erzielt werden. Gleichzeitig weisen die Verbesserungen der Verdampferleistung ∆Q̇VD für
die NDS- und MDS-Anlage wesentliche Unterschiede auf. Diese Unterschiede werden hier maßgeblich












































15 20 25 30 35 40
Lufteintrittstemperatur
Gaskühler/Verdampfer  [°C]
∆Q    , n=50%VD∆COP, n=50% ∆COP, n=100% ∆Q    , n=100%VD
(a) NDS-Anlage. (b) MDS-Anlage.
Abbildung 7.3.: Kälteleistungszahlorientierte Hochdruckadaption: Relative Änderungen der Verdamp-
ferleistung ∆Q̇VD sowie relative Änderung der Kälteleistungszahl ∆COP für maximalen COPoptHD in
Bezug auf R-744-Referenzkreislauf (Werte sind über die Drehzahlvariation des Verdichters aus Tabelle 6.1
gemittelt, Kurvenverläufe mit n=50% und n=100% entsprechen der Lüfter- und Gebläsedrehzahlvariation
aus Tabelle 6.1: n=50% =̂ Teillast und n=100% =̂ Volllast).
Für die leistungszahlorientierte Hochdruckadaption auf Basis der NDS- und MDS-Anlage wurden
die nachfolgenden Betriebsstrategien für die Gesamtfahrzeugsimulation entworfen. Während der
überkritischen Kältemittelkühlung wird der Hochdruck (Regelgröße) mit einem herkömmlichen
PI-Regler durch Verstellen des Ventilquerschnitts (Stellgröße) der Hochdruckregelventile der NDS-
sowie der MDS-Anlage geregelt. Für die Sollwert-Vorgabe werden aus den oben bestimmten Werten
der optimalen Kältemittelhochdrücke für den maximalen COPoptHD Soll-Hochdruckkennfelder in
Abhängigkeit der in Tabelle 6.1 definierten Betriebspunkte erstellt, vergleichbar zu Abbildung 7.2.
Die Lufteintrittstemperatur entspricht dabei der Umgebungslufttemperatur.
Sofern die Prozessführung subkritisch verläuft, wird die gerade beschriebene Hochdruckregelung
ausgesetzt. Für die NDS-Anlage wird in diesem Fall der effektive Ventilquerschnitt des Hochdruckven-
tils auf einen konstanten Wert von Aeff=1,086·10−6m2 gesetzt. Dieser Wert resultiert aus den oben
durchgeführten Optimierungsberechnungen. Die NDS-Anlage folgt dabei einer Kreislaufverschaltung
mit Kapillarrohr, welche selbstregulierend über einen weiten Einsatzbereich die Kältemittelunter-
kühlung gewährleistet, s. Raiser [2005], Lemke u. a. [2005]. Die MDS-Anlage wechselt während
des subkritischen Betriebs in die Unterkühlungsregelung, wobei die Soll-Unterkühlung mit einem
konstanten Wert von ∆T=4 K vorgegeben wird. Dieser Wert resultiert aus den oben durchgeführten
Optimierungsberechnungen mit der MDS-Anlage.
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Weiterhin wird bei hohen Umgebungstemperaturen die Soll-Hochdruckvorgabe für die NDS-Anlage
auf den maximal zulässigen Hochdruck des R-744-Referenzsystems begrenzt, s. Tabelle 2.5 in
Kapitel 2.6. Damit soll ein frühzeitiges Abschalten des Kreislaufes aufgrund der im Klimareglermodell
implementierten Hochdruckbegrenzung vermieden werden.
7.2.3. Verdampferleistungsorientierte Hochdruckadaption
Nachfolgend wird das Konzept der verdampferleistungsorientierten Hochdruckadaption erläutert
sowie die Betriebsstrategie für die Untersuchung dieser Hochruckadaption beschrieben.
Der Grundgedanke der verdampferleistungsorientierten Hochdruckadaption ist eine bedarfsori-
entierte Klimakälteproduktion mit einer vorzugsweise reduzierten Verdichterleistung, s. Kossel
[2011]. Abbildung 7.4 veranschaulicht dazu das Prinzip anhand einer exemplarischen Variation
der Hochdruckventilöffnung am Beispiel der NDS-Anlage. Entsprechend der gezielten Änderung
des Ventilquerschnitts wird der Hochdruck angehoben oder abgesenkt. Infolge verändern sich die
Prozesszustände und resultierend die Verdampferleistung. Neben der veränderten Verdampferleis-



















(b) Verdampfer- und Verdichterleistung.
Abbildung 7.4.: Exemplarische Variation des Ventilquerschnitts (Hochdruckregelventil) im
R-744-Kreislaufmodell mit einstufiger Entspannung und Niederdrucksammler (NDS-Anlage).
Ventilöffnung von (a) nach (d) ansteigend.
Konzeptionell erfolgt die verdampferleistungsorientierte Hochdruckadaption durch eine Raumtem-
peraturregelung. Die Raumtemperaturregelung bestimmt den Kühlbedarf indessen Abhängigkeit der
Ventilquerschnitt (Stellgröße) des Hochdruckventils verstellt und folglich die Verdampferleistung
verändert wird. Dementsprechend wird im Simulationsmodell eine Innenraumtemperaturregelung auf
Basis eines konventionellen PI-Reglers implementiert. Zusätzlich wird neben der Temperaturregelung
eine Hochdruckbegrenzung auf den maximal zulässigen Hochdruck des R-744-Referenzsystems vorge-
sehen. Somit soll ein frühzeitiges Abschalten des Kreislaufes aufgrund der im Klimareglermodell
(s. Kapitel 2.6) implementierten Hochdruckbegrenzung vermieden werden. Damit weiterhin die In-
nenraumtemperaturregelung nicht ungewollt durch die Regelung der Innenraumtemperatur auf Basis
der Gegenheizstrategie (s. Kapitel 2.6) gestört wird, wird der Sollwert für die Gegenheizungsregelung
um ∆T=0,25K abgesenkt. Diese Betriebsstrategie wird für die Untersuchung sowohl mit der NDS-
als auch mit der MDS-Anlage angewendet.
88
Kapitel 7. Dynamische Adaption des Kältemittelhochdrucks
7.3. Berechnungsergebnisse
Nachstehend werden die Berechnungsergebnisse der kälteleistungszahlorientierten und verdamp-
ferleistungsorientierten Hochdruckadaption auf Basis der NDS- und MDS-Anlage vorgestellt. Zur
Darstellung der Effekte aus den untersuchten Hochdruckadaptionen sind in Abbildung 7.5 und Abbil-
dung 7.6 die Kälteleistungszahl COP , die mittlere Innenraumtemperatur ϑmR , die Fahrerarbeitsplatz-
Temperatur ϑFA sowie die relative Änderung der Verdampferleistung ∆Q̇VD bezogen auf die Ver-
dampferleistung Q̇VD des R-744-Referenzsystems aus Kapitel 3.1 für die Fahrstreckenszenarien
Hannover-München, Lissabon-Madrid und Neu-Delhi-Kanpur aufgetragen.
In Abbildung 7.5 sind die Berechnungsergebnisse der kälteleistungszahlorientierten COPoptHD
Hochdruckadaption aus Abschnitt 7.2.2 dargestellt. Dabei zeigt sich deutlich, dass die Verbesse-
rung der Verdampferleistung für die NDS-Anlage weitaus höher als mit der MDS-Anlage ist. Im
Fahrstreckenszenario Neu-Delhi-Kanpur beträgt die durchschnittliche Verbesserung der Verdampfer-
leistung ∆Q̇VD mit der NDS-Anlage um 15,1% und mit der MDS-Anlage um 9,9%. Daneben sind
die Kälteleistungszahlen COP der NDS- und MDS-Anlage durchgehend vergleichbar.
Die Ergebnisse in Abbildung 7.5 verdeutlichen, dass die Verbesserung der Verdampferleistung
gleichzeitig mit steigender Umgebungstemperatur zunimmt. Für die moderaten Umgebungsbedingun-
gen im Fahrstreckenszenario Hannover-München zeigt die Betriebsstrategie der kälteleistungszahlori-
entierten Hochdruckadaption im Vergleich zum R-744-Referenzsystem keine wesentlichen Vorteile,
vgl. Tabelle 3.3 in Kapitel 3. Demgegenüber sind im Fahrstreckenszenario Neu-Delhi-Kanpur erhebli-
che Verbesserungen der Verdampferleistung zu beobachten. Somit ist die kälteleistungszahlorientierte
Hochdruckadaption für den Einsatz in extremen Umgebungsbedingungen vorteilhafter zu bewerten.
Die Berechnungsergebnisse der verdampferleistungsorientierten Hochdruckadaption aus Ab-
schnitt 7.2.3 sind in Abbildung 7.6 dargestellt. Der Vergleich von NDS- und MDS-Anlage zeigt dabei
ein sehr unterschiedliches Verhalten. Ausgehend von den Berechnungsergebnissen aus Kapitel 4.3
sollte auf Grundlage der hier implementierten Betriebsstrategie die Verdampferleistung im Fahr-
streckenszenario Hannover-München durchgehend verringert werden. Die NDS-Anlage zeigt dieses
Verhalten, wobei die MDS-Anlage ein vollständig entgegengesetztes Verhalten aufweist. Entsprechend
der Entkoppelung von Hoch- und Niederdruck durch den integrierten Mitteldrucksammler sowie der
weiterhin vorhandenen Überhitzungsregelung kann die Hochdruckadaption die Verdampferleistung
in der MDS-Anlage nur geringfügig beeinflussen. Somit ist die NDS-Anlage die zielführendere Kreis-
lauftopologie zur verdampferleistungsorientierten Hochdruckadaption.
Im Vergleich zu den Berechnungsergebnissen der Förderleistungsadaption aus Kapitel 4.3 ist die
Absenkung der Verdampferleistung mit der verdampferleistungsorientierten Hochdruckadaption für
die Fahrstreckenszenarien Hannover-München sowie Lissabon-Madrid lediglich minimal. Gleichzeitig
sinkt der COP , wodurch die Kreislaufeffizienz erheblich abnimmt. Dabei ist der Einfluss der verrin-
gerten Verdichterleistung auf den Kraftstoffverbrauch mit durchschnittlich um ∅∆BS=-0,17% (in
Bezug auf R-744 Referenzsystem) sehr gering.
Abschließend kann zusammengefasst werden, dass die Kreislauftopologie der NDS-Anlage im
Vergleich zur MDS-Anlage sowohl für die kälteleistungszahlorientierte als auch für die verdampfer-
leistungsorientierte Hochdruckadaption vorteilhafter ist. Im Vergleich zum R-744 Referenzsystem
sind hier wesentliche Verbesserungen der Verdampferleistung allein für sehr warme Umgebungsbe-
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Abbildung 7.5.: Berechnungsergebnisse der kälteleistungszahlorientierten (COPoptHD) Hochdruckadaption
für die R-744-Kreislauftopologie mit einstufiger Entspannung und Niederdrucksammler (NDS-Anlage) sowie
mit zweistufiger Entspannung mit Mitteldrucksammler (MDS-Anlage): Dargestellt ist die relative Änderung
der Verdampferleistung ∆Q̇VD, die Kälteleistungszahl COP , die mittlere Innenraumtemperatur ϑmR sowie
die Fahrerarbeitsplatz-Temperatur ϑFA.
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Abbildung 7.6.: Berechnungsergebnisse der verdampferleistungsorientierten Hochdruckadaption für die
R-744-Kreislauftopologie mit einstufiger Entspannung und Niederdrucksammler (NDS-Anlage) sowie mit
zweistufiger Entspannung mit Mitteldrucksammler (MDS-Anlage): Dargestellt ist die relative Änderung der
Verdampferleistung ∆Q̇VD und die Kälteleistungszahl COP , die mittlere Innenraumtemperatur ϑmR sowie
die Fahrerarbeitsplatz-Temperatur ϑFA.
Ergänzend zu den hier dargestellten Ergebnissen sind in Tabelle I.35 bis Tabelle I.37 unter
Anhang I.4 alle Berechnungsergebnisse der dynamischen Adaption des Kältemittelhochdrucks auf
Basis der in Tabelle 3.1 angegebenen Bewertungsgrößen zusammengefasst.
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8. Kältemittelentspannung mit Ejektor
Die irreversible Kältemittelentspannung birgt im Kaltdampfprozess das größte Potenzial zur
Effizienzverbesserung, s. Lorentzen [1983]. Hierzu zeigt zum Beispiel der Vergleich bei Lucas [2015]
sowie Elbel u. Lawrence [2016], dass diese Entspannungsverluste für das Kältemittel R-744 erheblich
höher als für das Kältemittel R-134a sind. Somit ist die Reduktion der Entspannungsverluste für das
Kältemittel R-744 wesentlich vorteilhafter als für das Kältemittel R-134a, s. Lawrence u. Elbel [2015].
Eine passende Lösung zur Reduktion und teilweisen Rückgewinnung der hohen Entspannungsverluste
im R-744-Kaltdampfprozess ist der Einsatz eines Ejektors, s. Li [2006], Elbel [2007], Lucas [2015].
Neben der Reduktion von Entspannungsverlusten führt die Anordnung mit Ejektor weiterhin zur
Verbesserung der Verdampferleistung, wodurch zusätzlich die Kreislaufeffizienz verbessert wird,
s. Fiorenzano [2010], Tischendorf [2013], Lawrence u. Elbel [2016].
Entsprechend den gerade erwähnten sowie vom Autor in Voruntersuchungen bestimmten Vor-
teilen für die Omnibusklimatisierung (s. Kaiser u. a. [2012c, 2015]) wird in diesem Kapitel die
Kältemittelentspannung mit Ejektor im R-744-Klimakältekreislauf untersucht. Beginnend wird
dazu der Stand von Wissenschaft und Technik zum Einsatz des Ejektors in Klimakältekreisläufen
für die Omnibusanwendung dargestellt. Darauffolgend werden die Integration des Ejektors in den
R-744-Referenzkreislauf spezifiziert und abschließend die Berechnungsergebnisse vorgestellt.
8.1. Ejektorsysteme für die Omnibusanwendung
In diesem Abschnitt werden Arbeiten vorgestellt, welche den Einsatz des Ejektors in Kom-
pressionskaltdampf-Anlagen zur Klimakälteproduktion im Omnibus untersuchen. Grundlegendes
Unterscheidungsmerkmal dieser Arbeiten ist das Kältemittel, wobei Raabe [2011] und Tischendorf
[2013] die Verwendung des Ejektors in einem R-744-System und Ünal u. Yilmaz [2015] sowie Ünal
[2015] die Verwendung des Ejektors in einem R-134a-System untersuchen.
In den Arbeiten von Raabe [2011] und Tischendorf [2013] wird die generelle Möglichkeit zur
Ejektorintegration in den R-744-Klimakältekreislauf untersucht. Hierbei wird das Vergleichssystem
durch ein Ein-Verdampfer-Kreislauf mit Expansionsventil und ohne internen Wärmeübertrager
beschrieben. Daneben wird zur weiteren Betrachtung eines Frontbox-Verdampfers die Kreislauf-
topologie des Vergleichssystems um ein zweites Expansionsventil und um einen zweiten kleineren
Verdampfer erweitert. Die Leistung dieses kleineren Verdampfers wird durch ein exemplarisches
Leistungsverhältnis in Bezug auf den Verdampfer des Vergleichssystems ausgelegt. Von diesen beiden
Kreislauftopologien werden anschließend vier Kreislauftopologien mit Ejektorintegration abgeleitet.
Die Zwei-Verdampfer-Systeme konzentrieren sich dabei hauptsächlich auf Kreislauftopologien in
denen der größere Aufdach-Verdampfer im Mitteldruck zwischen Ejektor und Abscheider und der
kleinere Frontbox-Verdampfer im Niederdruck, saugseitig des Ejektors, installiert ist. Wesentliches
Unterscheidungsmerkmal dieser vier abgeleiteten Ejektorkreisläufe ist die Luftführung durch die
Verdampfer, welche überwiegend seriell durch den Aufdach-Verdampfer und anschließend durch
den Frontbox-Verdampfer erfolgt. Aufgrund dieser überwiegend seriellen Luftführung durch die
Verdampfer wird die herkömmliche Anordnung der Anlagenkomponenten im Fahrzeug verändert
und der ursprüngliche Frontbox-Verdampfer in die Aufdachanlage verschoben. Die Bewertung der
von Raabe [2011] und Tischendorf [2013] untersuchten Ejektorsysteme erfolgt auf Basis von zwei
stationären Betriebspunkten mit zusätzlicher Unterteilung hinsichtlich eines Mischluftbetriebs. Auf
Basis des Zwei-Verdampfer-Ejektor-Systems konnten Verbesserungen für die Kälteleistungszahl
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um 3,6% und für die Verdampferleistung um 5% bestimmt werden.
Die Untersuchungen zur Entspannung mit Ejektor in einem R-134a-Klimakältekreislauf werden bei
Ünal u. Yilmaz [2015] sowie Ünal [2015] vorgestellt. Die Kreislauftopologie des Vergleichssystems ist
dabei sehr ähnlich dem des R-134a-Referenzsystems aus Kapitel 2.1. Wesentlicher Unterschied ist der
nicht vorgesehene Frontbox-Verdampfer. Für die Ejektorintegration wird hier eine Kreislauftopologie
dargelegt, in welcher der Ejektor und parallel ein Expansionsventil stromabwärts nach dem Hoch-
drucksammler installiert sind. Im Mitteldruck zwischen Ejektoraustritt und Verdichtersaugseite sind
zwei parallele Verdampfer und zwischen Expansionsventil und Ejektorsaugseite zwei weitere parallele
Verdampfer verbaut. Die Luft wird vergleichbar zu Raabe [2011] und Tischendorf [2013] zunächst
durch den Verdampfer im Mitteldruck und anschließend durch den Verdampfer im Saugdruck des
Ejektors gekühlt. Weiterhin wurden in den Untersuchungen Ejektorgeometrien für zwei unterschied-
lich leistungsstarke Anlagen ausgelegt und sowohl numerisch als auch experimentell untersucht.
Dabei konnte in den experimentellen Untersuchungen bei gleichbleibender Verdampferleistung in
Bezug auf das Vergleichssystem eine durchschnittliche Verbesserung des COP s um 8% nachgewiesen
werden.
Entsprechend dem einleitend erwähnten vorteilhaften Einsatz des Ejektors für das Kältemittel
R-744, beschränken sich die Untersuchungen der vorliegenden Arbeit zur Kältemittelentspannung
mit Ejektor auf den R-744-Klimakältekreislauf. Im Vergleich zu den Arbeiten von Raabe [2011] und
Tischendorf [2013] wird dazu das Vergleichssystem durch den derzeit aktuellen Stand der Technik
in der Omnibusklimatisierung mit dem Kältemittel R-744 beschrieben, s. Kapitel 2.2. Weiterhin
grenzen sich die nachfolgenden Untersuchungen durch die nicht veränderte Anordnung der Anla-
genkomponenten im Fahrzeug sowie durch die Bewertung mit sehr umfangreichen und realistischen
Fahrten nachempfundenen Einsatzszenarien ab.
8.2. Auswahl und Spezifikation des zu untersuchenden
Ejektorkreislaufes
In diesem Abschnitt werden verschiedene Kreislauftopologien für die Ejektorintegration in den
R-744-Klimakältekreislauf aus Kapitel 2.2 vorgestellt und eine Topologievariante für die weiterführen-
de Bewertung gewählt. Hierzu werden zunächst folgende Prämissen definiert: Die Untersuchung soll
grundlegend auf dem ungeregelten Ejektor mit festen Treibdüsenquerschnitt beruhen. Darüber hinaus
wird der Betrieb mit parallelen Ejektoren (s. Hafner u. a. [2012, 2014]) nicht betrachtet. Weiterhin
soll die Anordnung der Komponenten des Klimatisierungssystems im Fahrzeug (s. Abbildung 1.3)
nicht verändert werden. Ebenso sollen keine Änderungen an Wärmeübertragungsflächen oder Strö-
mungsquerschnitten vorgenommen werden und das Kältemittel soll zwischen Ejektor und Abscheider
keiner Verdampfung unterliegen. Unter Beachtung dieser Vorgaben wurden die in Abbildung 8.1a
und Abbildung 8.2 dargestellten Topologievarianten entworfen. Das in diesen Kreislaufsmodellen
verwendete Ejektormodell ist aus der Komponentenbibliothek TIL Suite [2016] entnommen und
beschreibt ein effizienzbasiertes Ejektormodell mit festem Treibdüsenquerschnitt. Die Berechnung
des Treibmassenstroms basiert hier auf der Korrekation nach Brennen [2005] für eine Zweipha-
senströmung mit Berücksichtigung der Schallgeschwindigkeit. Daneben wird der Saugmassenstrom
auf Grundlage der von Köhler u. a. [2007] vorgestellten Definition der Ejektoreffizienz berechnet,
s. Abbildung 8.1b.
Die abschließende Auswahl der Ejektorkreislauf-Topologievariante (a) aus den unterschiedli-
chen Topologievarianten (s. Abbildung 8.1a und Abbildung 8.2) basiert auf einer vergleichenden
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Gegenüberstellung erzielbarer Verbesserungspotenziale von Kälteleistungszahl und Verdampferleis-
tung auf Grundlage optimierter Treibdüsenquerschnitte. Hierzu wurden, auf Basis der in Tabelle 6.1
definierten Betriebspunkte, für alle Ejektorkreislauf-Topologievarianten die optimalen Treibdüsen-
querschnitte berechnet. Im Simulationsmodell wurde dazu der Treibdüsenquerschnitt des Ejektors
variiert und in Abhängigkeit der maximalen Kälteleistungszahl COP der Treibdüsenquerschnitt
bestimmt. Dabei wurden im Ejektormodell, in Anlehnung an die experimentellen Ergebnisse von
Lucas [2015], zwei Ejektoreffizienzen von η=0,15 und η=0,30 betrachtet. Die Ergebnisse dieser Opti-
mierungsberechnungen wurden anschließend bezüglich der Änderung der Kälteleistungszahl ∆COP
und der Änderung der Verdampferleistung ∆Q̇VD in Bezug auf den R-744-Referenzkreislauf vergli-

























































































































(b) Ejektorkreislauf im ph-Zustandsdiagramm.
Abbildung 8.1.: Ejektorkreislauf-Topologievariante (a). Oben: Gewählte Kreislauftopologie zur Untersu-
chung der Ejektorintegration im R-744-Klimakältekreislauf. Aufdach-Verdampfer ist saugseitig des Ejektors
installiert, Frontbox-Verdampfer konventionell angeschlossen. Parallel zum Ejektor ist zusätzlich ein Bypass-
Ventil zur Hochruckbegrenzung integriert (ebenso als Regeleinrichtung verwendbar). Unten: Ejektorkreislauf im
ph-Zustandsdiagramm für einen stationären Betriebspunkt sowie gewählte Definition der Ejektoreffizienz nach
Köhler u. a. [2007] für die Ejektormodellbeschreibung (dargestellt ist der Aufdach-Verdampferteilkreislauf,
Frontbox-Verdampferteilkreislauf ist nicht in ph-Zustandsdiagramm eingetragen).
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Abbildung 8.2.: Ejektorkreislauf-Topologievarianten (b) bis (e) zur Ejektorintegration in den
R-744-Referenz-Klimakältekreislauf.
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Der zuvor erwähnte Vergleich der Topologievarianten aus Abbildung 8.1a und Abbildung 8.2 zeigt,
dass die Topologievarianten (a) und (b) ähnliche Verbesserungspotenziale von ∆COP und ∆Q̇VD
aufweisen. In einer detaillierten Betrachtung der Frontbox-Verdampferleistung können jedoch mit
der Topologievariante (a) und bei hohen Umgebungstemperaturen wesentlich höhere Verdampferleis-
tungen gegenüber Topologievariante (b) erzielt werden. Unter Berücksichtigung der Berechnungser-
gebnisse des Referenzsystems aus Kapitel 3.1, insbesondere der Fahrerarbeitsplatz-Temperatur ϑFA,
ist daher die höhere Leistung des Frontbox-Verdampfers der Topologievariante (a) zu bevorzugen.
Die Ergebnisse aus den Optimierungsberechnungen für die Topologievariante (c) zeigen nur für
die Ejektoreffizienz von η=0,30 potenzielle Verbesserungen hinsichtlich Frontbox- und Aufdach-
Verdampferleistung. Für die Ejektoreffizienz von η=0,15 geht aus den Ergebnissen der Topologievari-
ante (c) keine Verbesserung der Kälteleistungszahl ∆COP und Verdampferleistung ∆Q̇VD hervor.
Zudem sinkt die Frontbox-Verdampferleistung teilweise unterhalb der Frontbox-Verdampferleistung
des Referenzsystems. Die Topologievariante (d) zeigt im Vergleich zu Topologievariante (a) ein
geringeres Verbesserungspotenzial von ∆COP und ∆Q̇VD. Dieses berechnete geringere Potenzial
geht zum Teil auch aus der wesentlich geringeren und überdies zum Referenzsystem gesunkenen
Frontbox-Verdampferleistung hervor. Ebenso geringer sind die potenziellen Verbesserungen von
Topologievariante (e) im Vergleich zur Topologievariante (a). Der Vergleich von Topologievariante (a)
und (e) zeigt, dass die Frontbox-Verdampferleistung in Topologievariante (e) potenziell höher ist als
in Topologievariante (a), wobei gleichwohl die Aufdach-Verdampferleistung geringer ist. Daneben
zeigt ein zusätzlicher Vergleich mit Variation der Treibdüsenquerschnitte des Frontbox-Ejektors,
dass die höheren Potenziale der Frontbox-Verdampferleistung in der Topologievariante (e) nur im
Zusammenhang mit einem geregelten Ejektor erzielbar sind.




































































































































































Abbildung 8.3.: Ejektorkreislauf-Topologievarianten (a): Relative Änderung der Kälteleistungszahl ∆COP
sowie relative Änderung der Verdampferleistung ∆Q̇VD in Abhängigkeit der optimierten Treibdüsenquerschnit-
te und in Bezug auf R-744-Referenzkreislauf. Darstellung von ∆COP und ∆Q̇VD für die 60 Betriebspunkte
aus Tabelle 6.1, Kurvenverläufe mit n=50% und n=100% entsprechen der Lüfter- und Gebläsedrehzahlva-
riation aus Tabelle 6.1: n=50% =̂ Teillast und n=100% =̂ Volllast.
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8.2. Auswahl und Spezifikation des zu untersuchenden Ejektorkreislaufes
Infolge der gerade beschriebenen vergleichenden Gegenüberstellung der Topologievarianten aus
Abbildung 8.1a und Abbildung 8.2 wurde die Ejektorkreislauf-Topologievariante (a) für die nach-
folgenden Untersuchungen gewählt. Die potenziellen Verbesserungen der Topologievariante (a),
auf Basis der berechneten optimalen Treibdüsenquerschnitte, zeigt Abbildung 8.3. Die relativen
Änderungen der Verdampferleistung ∆Q̇VD und relativen Änderungen der Kälteleistungszahl ∆COP
sind dabei für die 60 Betriebspunkte aus Tabelle 6.1 in Bezug auf den R-744-Referenzkreislauf
dargestellt.
Gemäß der einleitend definierten Prämissen muss nachfolgend ein geeigneter fester Treibdüsen-
querschnitt für die Ejektorkreislauf-Topologievariante (a) bestimmt werden. Hierzu werden auf
Grundlage der in Tabelle 6.1 definierten Betriebspunkte und einer Variation von festen Treibdü-
senquerschnitten zusätzlich die relative Änderung der Kälteleistungszahl ∆COP und die relative
Änderung der Verdampferleistung ∆Q̇VD berechnet. Die relative Änderung der Kälteleistungszahl
∆COP bestimmt sich dazu analog zur relativen Änderung der Verdampferleistung ∆Q̇VD. Der
Variationsbereich der festen Treibdüsenquerschnitte basiert auf den zuvor bestimmten optimalen
Treibdüsenquerschnitten. Die Ergebnisse der Treibdüsenquerschnittsvariation zeigt Abbildung 8.4.
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Abbildung 8.4.: Ejektorkreislauf-Topologievariante (a): Relative Änderung der Kälteleistungszahl ∆COP
sowie relative Änderung der Verdampferleistung ∆Q̇VD in Bezug auf R-744-Referenzkreislauf. Variation
des Treibdüsenquerschnitts für jeweils 60 Betriebspunkte, s. Tabelle 6.1. Zusätzlich eingetragen ist der
Grenzkurvenverlauf von Maxima und Minima sowie der gewählte feste Treibdüsenquerschnitt.
Für die Auswahl eines festen Treibdüsenquerschnitts werden in Abbildung 8.4 aus den Maxima-
und Minimadatenpunkten von ∆COP und ∆Q̇VD zunächst die Grenzkurvenverläufe bestimmt.
Anschließend werden von allen Grenzkurvenverläufen jeweils die Maxima bestimmt, welche zunächst
den optimalen festen Treibdüsenquerschnitt wiedergeben. Dazu werden an dieser Stelle allein die
Treibdüsenquerschnitte der durchgeführten Treibdüsenvariation betrachtet.
Für die relative Änderung der Kälteleistungszahl ∆COP und für beide Ejektoreffizienzen
folgt aus dem oberen eingetragenen Grenzkurvenverlauf in Abbildung 8.4 ein Treibdüsenquer-
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schnitt von A=350·10−8m2 und im unteren Grenzkurvenverlauf ein Treibdüsenquerschnitt zwischen
A=250·10−8m2 und A=300·10−8m2. In Betrachtung der relativen Änderung der Verdampferleis-
tung ∆Q̇VD in Abbildung 8.4 verschieben sich die Maxima der Grenzkurvenverläufe auf der oberen
Grenzkurve zu A=300·10−8m2 und auf der unteren Grenzkurve zu A=200·10−8m2. Ein guter Kompro-
miss kann in diesem Zusammenhang mit der Wahl des Treibdüsenquerschnitts von A=250·10−8m2
erzielt werden. Zum einen ist das Maximum von ∆Q̇VD bei A=250·10−8m2 vergleichbar zum
Maximum bei A=300·10−8m2. Zum anderen verbleibt das untere Grenzpotenzial von ∆Q̇VD bei
A=250·10−8m2 weiterhin im positiven Bereich, wodurch keine Abnahme der Verdampferleistung
gegenüber dem Referenzsystem zu erwarten ist. Daneben ist für die relative Änderung der Kälteleis-
tungszahl ∆COP und den Treibdüsenquerschnitt von A=250·10−8m2 eine geringere Verbesserungen
abzulesen, wobei gleichwohl aber auch der Wert für ∆COP bei A=250·10−8m2 und η=0, 15 im
unteren Grenzkurvenverlauf annähernd dem oben bestimmten Maximum zwischen A=250·10−8m2
und A=300·10−8m2 entspricht. Für die Ejektoreffizienz η=0,30 ist der Wert für ∆COP im unte-
ren Grenzkurvenverlauf bei A=250·10−8m2 vergleichbar zu dem Wert bei dem oben bestimmten
Treibdüsenquerschnitt von A=350·10−8m2. Somit werden im unteren Grenzkurvenverlauf keine
Änderungen der Kälteleistungszahl ∆COP zwischen diesen Treibdüsenquerschnitten zu erwarten
sein. Dementsprechend wird der Treibdüsenquerschnitt zu A=250·10−8m2 für den ungeregelten
Ejektor in der Ejektorkreislauf-Topologievariante (a) gewählt.
Ergänzend zu dem oben diskutierten Vergleich der Ejektorkreislauf-Topologievarianten aus Abbil-
dung 8.1a und Abbildung 8.2 sind in Anhang H die Berechnungsergebnisse bezüglich der optimierten
Treibdüsenquerschnitte auf Basis der Betriebspunkte aus Tabelle 6.1 für die Topologievarianten (b)
bis (e) dargestellt.
8.3. Berechnungsergebnisse
Nachstehend werden die Berechnungsergebnisse der oben gewählten Ejektorkreislauf-Topologie-
variante (a) vorgestellt. Zur Darstellung der Effizienzverbesserung durch den Einsatz des Ejektors
im R-744-Klimakältekreislauf sind in Abbildung 8.5 die mittlere Innenraumtemperatur ϑmR, die
Fahrerarbeitsplatz-Temperatur ϑFA, die Kälteleistungszahl COP sowie die relative Änderung der Ver-
dampferleistung ∆Q̇VD bezogen auf die Verdampferleistung Q̇VD des R-744-Referenzsystems aus Ka-
pitel 3.1 für die Fahrstreckenszenarien Hannover-München, Lissabon-Madrid und Neu-Delhi-Kanpur
dargestellt.
Die Ergebnisse zeigen, dass mit der Ejektoreffizienz von η=0,15 plausibel etwas geringere Ver-
besserungen bezüglich der Kälteleistungszahl COP und Verdampferleistung ∆Q̇VD als mit der
Ejektoreffizienz von η=0,30 erzielt werden. Gleichwohl ist festzuhalten, dass auf Grundlage beider
Ejektoreffizienzen eine deutliche Verbesserung der Kälteleistungszahl COP und der Verdampfer-
leistung ∆Q̇VD im Vergleich zum R-744-Referenzsystem erreicht werden. Der Vorteil der Ejekto-
rintegration in den R-744-Klimakältekreislauf zeigt sich dabei insbesondere im Fahrstreckensze-
nario Neu-Delhi-Kanpur. Aufgrund der in diesem Fahrstreckenszenario auftretenden sehr hohen
Umgebungstemperaturen ist der Kältemittelhochdruck wesentlich höher als in den europäischen
Fahrtenszenarien. Dadurch sind die Entspannungsverluste grundlegend höher, wodurch der Ejektor
ein höheres Potenzial zur teilweisen Rückgewinnung der Entspannungsverluste nutzen kann. Der
entscheidende Vorteil des Ejektors zeigt sich dabei durch die bereits oben einleitend erwähnte
Verbesserung der Verdampferleistung. Hierbei werden auf Basis der Ejektoreffizienz von η=0,30
im Fahrstreckenszenario Neu-Delhi-Kanpur Verbesserungen der Verdampferleistung ∆Q̇VD von
über 25% erreicht. Infolge verbessern sich hierdurch sowohl die mittlere Innenraumtemperatur ϑmR
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als auch die Fahrerarbeitsplatz-Temperatur ϑFA.
Abschließend kann zusammengefasst werden, dass die Ejektorintegration in den R-744-Klimakäl-
tekreislauf hinsichtlich der Kälteleistungszahl und Verdampferleistung deutlich erkennbare Vorteile
gegenüber dem R-744-Referenzsystem hat. Insbesondere bei hohen Umgebungstemperaturen ist die
Kältemittelentspannung mit Ejektor aufgrund der teils möglichen Rückgewinnung der sehr hohen
Entspannungsverluste dem Kreislaufsystem allein mit Expansionsventil vorzuziehen. In den Fahrstre-
ckenszenarien Hannover-München und Lissabon-Madrid ist die Verbesserung der Verdampferleistung
von geringerer Relevanz. Für diese Einsatzszenarien könnte die Integration des Ejektors mit gleichblei-





































































































































































































































































































































































































































































































































































































































































Abbildung 8.5.: Berechnungsergebnisse der Ejektorintegration mit Topologievariante (a) in den
R-744-Klimakältekreislauf: Dargestellt ist die relative Änderung der Verdampferleistung ∆Q̇VD, die mittlere
Innenraumtemperatur ϑmR, die Fahrerarbeitsplatz-Temperatur ϑFA sowie die Kälteleistungszahl COP .
Ergänzend zu den hier dargestellten Ergebnissen sind in Tabelle I.38 bis Tabelle I.40 unter
Anhang I.5 alle Berechnungsergebnisse der Kältemittelentspannung mit Ejektor auf Basis der in
Tabelle 3.1 angegebenen Bewertungsgrößen zusammengefasst.
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9. Maßnahmen- und Konzeptsynthese
In diesem Kapitel wird die Synthese aus den zuvor einzeln untersuchten Maßnahmen und Kon-
zepten auf Grundlage des R-134a- und des R-744-Anlagensystems untersucht. Dazu wird zur
Verbesserung der Förderleistungsvariabilität des Kältemittelverdichters die Kombination von Rie-
menscheibengetriebe und Zylinderabschaltung durch Sauggasabriegelung aus Kapitel 4 sowohl für
das R-134a-Anlagensystem als auch für das R-744-Anlagensystem betrachtet. Weiterhin wird zur
effizienten Nutzung der Verdampferleistung die in Kapitel 5 untersuchte raumluftgüteorientierte
Umluftnutzung in die Maßnahmen- und Konzeptsynthese einbezogen. Für das R-134a-Anlagensystem
wird überdies die energetisch günstige Kältemittelunterkühlung auf Basis der Unterkühlungsstrecke
mit Heizfunktion zur Verbesserung der Frontbox-Verdampferleistung aus Kapitel 6 in die Syntheseun-
tersuchung einbezogen. Für das R-744-Anlagensystem wird die Kältemittelentspannung mit Ejektor
auf Basis der Ejektorkreislauf-Topologievariante (a) aus Kapitel 8 in die Syntheseuntersuchung
einbezogen. Die Übersicht dieser Maßnahmen- und Konzeptsynthesen zeigt Tabelle 9.1.
Tabelle 9.1.: Synthese von Maßnahmen und Konzepten für R-134a- und R-744-Anlagensystem.
Förderleistungs- raumluftgüte- energetisch Kältemittel-
variabilität des orientierte günstige entspannung
Kältemittelverd. Umluftrate Kältemittelunterkühl. mit Ejektor
s. Kapitel 4 s. Kapitel 5 s. Kapitel 6 s. Kapitel 8
R-134a- Kombination aus Erhöhung gegenüber Unterkühlungsstr.
Synthese- Riemenscheibengetr. Umgebungsluft mit −
system und Sauggasabr. 400 ppm & 1000 ppm, Heizfunktion
s. Abbildung 9.1
R-744- Kombination aus Erhöhung gegenüber Ejektorkreislauf-
Synthese- Riemenscheibengetr. Umgebungsluft − Topologievar. (a)
system und Sauggasabr. 400 ppm & 1000 ppm, & ηEjektor=0,30
s. Abbildung 9.1
Die in Tabelle 9.1 dargestellten Maßnahmen und Konzepte bleiben für die Syntheseuntersuchung,
wie in den jeweiligen Kapiteln beschrieben und spezifiziert, unverändert. Einzige Ausnahme ist die
raumluftgüteorientierte Umluftrate. Für die raumluftgüteorientierte Umluftrate wird nachfolgend
eine zusätzliche und neuartige Betriebsstrategie entworfen.
Nach den Berechnungsergebnissen aus Kapitel 5 wurde auf Basis der CO2-Innenraum-Grenzkon-
zentration von 804 ppm und 1404 ppm der Vorteil des Mischluftbetriebs allein unter der Prämisse
einer geringeren Innenraumlufttemperatur gegenüber der Umgebungslufttemperatur erzielt. Ge-
mäß diesen Ergebnissen ist eine Koppelung des Soll-Werts für die CO2-Grenzkonzentration an die
Umgebungstemperatur sinnvoll. Infolgedessen wurde, entsprechend den Berechnungsergebnissen
aus Kapitel 5, die in Abbildung 9.1 dargestellte Soll-Wert-Kennlinie für die raumluftgüteorien-
tierte Umluftratenregelung konstruiert. Diese neuartige CO2-Sollwert-Vorgabe in Abhängigkeit
von der Umgebungslufttemperatur wird für die raumluftgüteorientierte Umluftratenregelung in



































Abbildung 9.1.: CO2-Sollwert-Kennlinie für die raumluftgüteorientierte Umluftratenregelung in Abhängig-
keit der Umgebungslufttemperatur (untere Sockeltemperatur entspricht Soll-Innenraumtemperatur).
9.1. Berechnungsergebnisse
Nachstehend werden die Berechnungsergebnisse des R-134a- und des R-744-Synthesesystems
für die Fahrstreckenszenarien Hannover-München, Lissabon-Madrid und Neu-Delhi-Kanpur vorge-
stellt. Hierzu sind in Abbildung 9.2 und Abbildung 9.3 die Kälteleistungszahl COP , die mittlere
Innenraumtemperatur ϑmR, die Fahrerarbeitsplatz-Temperatur ϑFA sowie die relative Änderung der
Verdampferleistung ∆Q̇VD und die relative Änderung des Kraftstoffverbrauchs ∆BS bezogen auf
die Verdampferleistung Q̇VD und den Kraftstoffverbrauch BS der jeweiligen Referenzsysteme aus
Kapitel 3.1 dargestellt. Daneben werden in Abbildung 9.2 für das R-134a-Synthesesystem die in
Kapitel 6 eingeführte summierte effektive Kälteleistung ∆Q̇eff,VD und die darauf basierende effektive
Kälteleistungszahl COPeff dargestellt.
Die Berechnungsergebnisse des R-134a-Synthesesystems in Abbildung 9.2 zeigen in den Fahr-
streckenszenarien Hannover-München und Lissabon-Madrid neben den gestiegenen Kälteleistungs-
zahlen COPeff und COP eine deutliche Verbesserung des Kraftstoffverbrauchs ∆BS in Bezug auf
das R-134a-Referenzsystem. Neben dem Bezug auf das R-134a-Referenzsystem kann mit dem
R-134a-Synthesesystem der Kraftstoffverbrauch auch im Vergleich zum Konzept mit der Kombi-
nation von Riemenscheibengetriebe und Sauggasabriegelung aus Kapitel 4 ersichtlich reduziert
werden (s. Abbildung 4.10 ). Wesentlich differenter sind die Berechnungsergebnisse im Fahrstre-
ckenszenario Neu-Delhi-Kanpur im Vergleich zu den Berechnungsergebnissen aus Kapitel 4 sowie
Kapitel 5 (s. Abbildung 4.10 und Abbildung 5.1). In diesem Fahrstreckenszenario mit extremen
Umgebungsbedingungen wird neben dem reduzierten Kraftstoffverbrauch auch der Komfort markant
verbessert. Im Vergleich zum R-134a-Referenzsystem wird im Fahrgastbereich, entsprechend der
mittleren Innenraumtemperatur ϑmR, das Klimatisierungsziel mit dem Synthesesystem durchgängig
erreicht. Die Fahrerarbeitsplatz-Temperatur ϑFA wird im Vergleich zum R-134a-Referenzsystem um
bis zu ∆T=4 K zusätzlich abgesenkt, wodurch auch der Temperaturkomfort des Fahrers erheblich ver-
bessert wird. Daneben werden im Vergleich zu den Berechnungsergebnissen aus Kapitel 4, Kapitel 5
und Kapitel 6 nicht allein der Komfort entsprechend der verbesserten Temperaturen ϑmR und ϑFA
erhöht, auch der Kraftstoffverbrauch wird mit dem R-134a-Synthesesystem erkennbar reduziert.
Die Berechnungsergebnisse des R-744-Synthesesystems in Abbildung 9.3 zeigen in den Fahrstre-
ckenszenarien Hannover-München und Lissabon-Madrid eine deutliche Verbesserung des Kraftstoff-
verbrauchs ∆BS in Bezug auf das R-744-Referenzsystem. Im Fahrstreckenszenario Neu-Delhi-Kanpur
zeigt der Vergleich zum R-744-Referenzsystem, dass mit dem R-744-Synthesesystem das Klimatisie-
rungsziel im Fahrgastbereich, entsprechend der mittleren Innenraumtemperaturen ϑmR, durchgängig
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erreicht wird. Die Fahrerarbeitsplatz-Temperatur ϑFA wird im Vergleich zum R-744-Referenzsystem
um bis zu ∆T=5 K zusätzlich abgesenkt, wodurch auch der Temperaturkomfort des Fahrers er-
heblich verbessert wird. Erzielt werden diese verbesserten Temperaturen zum einen durch den
Mischluftbetrieb der Aufdachanlage sowie der Frontbox und zum anderen durch die deutlich erhöh-
te Kälteleistungsproduktion auf Basis der Drehzahlerhöhung des Kältemittelverdichters mit dem
Riemenscheibengetriebe sowie auf Basis der Kältemittelentspannung mit Ejektor.
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Riemenscheibengetr. & Sauggasabr. & CO2-Umluftrate & Unterkühlungsstr. mit Heizfkt.
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Abbildung 9.2.: Berechnungsergebnisse des R-134a-Synthesetsystems: Dargestellt ist die rel. Änderung
der eff. Kälteleistung ∆Q̇eff,VD, die eff. Kälteleistungszahl COPeff, die Fahrerarbeitsplatz-Temperatur ϑFA,
die mittlere Innenraumtemperatur ϑmR sowie die rel. Änderung des Kraftstoffverbrauchs ∆BS. Zusätzlich
eingetragen ist die Verdampferleistung ∆Q̇VD ohne Berücksichtigung der Heizleistung Q̇H,Unterkühlstr.B der
Unterkühlungsstrecke B sowie die darauf basierende Kälteleistungszahl COP (s. Tabelle 3.1). Daneben ist in
der letzten Spalte der jeweiligen Kraftstoffverbrauchs-Diagramme das gesamte Kraftstoffverbrauchsmittel
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Riemenscheibengetriebe & Sauggasabriegelung & CO2-Umluftrate & Ejektor η=0,30
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Riemenscheibengetriebe & Sauggasabriegelung & CO2-Umluftrate & Ejektor η=0,30
Abbildung 9.3.: Berechnungsergebnisse des R-744-Synthesesystems: Dargestellt ist die rel. Änderung
der Verdampferleistung ∆Q̇VD, die Kälteleistungszahl COP , die Fahrerarbeitsplatz-Temperatur ϑFA, die
mittlere Innenraumtemperatur ϑmR sowie die rel. Änderung des Kraftstoffverbrauchs ∆BS. Daneben ist in
der letzten Spalte der jeweiligen Kraftstoffverbrauchs-Diagramme das gesamte Kraftstoffverbrauchsmittel
(1/12: gedachtes Jahresmittel) eingetragen. Die zusätzlichen schwarzen Kästchen markieren das theoretische
Grenzpotenzial der Kraftstoffeinsparungen.
Zusammenfassend zeigen die Berechnungsergebnisse des R-134a- und des R-744-Synthesesystems,
dass durch die Maßnahmen- und Konzeptsynthesen sowohl die Klimakälteproduktion als auch der
temperaturorientierte Komfort wesentlich verbessert wird. Im Vergleich zu den jeweiligen Referenzsys-
temen wird darüber hinaus für diese Verbesserungen im Großteil weniger Kraftstoff benötigt. Allein un-
ter den extremen Umgebungsbedingungen des Fahrstreckenszenarios Neu-Delhi-Kanpur ist der Kraft-
stoffverbrauch des R-744-Synthesesystems gegenüber dem R-744-Referenzsystem gering erhöht. Dabei
wurde jedoch die Klimakälteproduktion und der temperaturorientierte Komfort signifikant verbessert.
Entsprechend den Berechnungsergebnissen des R-134a- und des R-744-Synthesesystems könnte, auf
Basis des gezeigten verbesserten temperaturorientierte Komforts, der Einsatz größer dimensionierter
Systeme für die extremen Umgebungsbedingungen des Fahrstreckenszenarios Neu-Delhi-Kanpur
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umgangen und somit der einhergehende sowie unvermeidbare höhere Kraftstoffverbrauch größerer
Klimatisierungssysteme potenziell vermieden werden.
Ergänzend zu den hier dargestellten Ergebnissen sind in Tabelle I.41 bis Tabelle I.44 unter
Anhang I.6 alle Berechnungsergebnisse der Maßnahmen- und Konzeptsynthese für R-134a, R-744,





Im Omnibus ist die Klimaanlage der Nebenverbraucher mit dem größten Einfluss auf den Kraftstoff-
verbrauch und, dadurch bedingt, größter Verursacher zusätzlicher Emissionen des Fahrzeugantriebs.
Aufgrund der großen Kältemittelfüllmenge entweichen aus Omnibusklimaanlagen erhebliche Mengen
von Kältemittel, welche in vielen Fällen den klimaschädlichen Stoffen zugehören. Hieraus ergibt
sich Handlungsbedarf, denn der Gesetzgeber fordert sowohl die stetige Reduzierung von Emissionen
aus Fahrzeugantrieben als auch die Minderung des Treibhausgaspotenzials der in Klimaanlagen
verwendeten Kältemittel.
Hier setzt die vorliegende Arbeit an: Mit Hilfe einer neuartigen und umfassenden Untersuchung von
Effizienzverbesserungsmaßnahmen und -konzepten im Bereich der Omnibusklimatisierung soll eine
Reduzierung des Kraftstoffverbrauchs erreicht werden. In diesen Untersuchungen werden verschiedene
Kältemittel eingesetzt und bewertet, da die Verwendung alternativer oder natürlicher Kältemittel
das Treibhausgaspotenzial verringert.
Betrachtet wird einerseits die Effizienzverbesserung der Omnibusklimatisierung hinsichtlich der
Reduktion des durch den Betrieb der Klimaanlage bedingten Kraftstoffmehrverbrauchs, andererseits
die Effizienzverbesserung des Klimakältekreislaufes auf Basis gesteigerter Verdampferleistungen
und Kälteleistungszahlen. Weiterhin wird die Einsatzfähigkeit möglicher Ersatzkältemittel (R-445A
und R-1234yf) für das derzeit konventionelle Kältemittel R-134a sowie zusätzlich das natürliche
Kältemittel R-744 (CO2) analysiert.
Im Rahmen der Arbeit werden folgende Verbesserungsmaßnahmen und -konzepte untersucht:
 Verbesserung der Förderleistungsvariabilität des Kältemittelverdichters
 Reduktion des Verdampferleistungsbedarfs durch raumluftgüteorientierte Umluftratenführung
 Strategien für eine energetisch günstige Kältemittelunterkühlung
 Strategien zur dynamischen Adaption des Kältemittelhochdrucks
 Kältemittelentspannung mit Ejektor
 Maßnahmen- und Konzeptsynthesen aus den vorangegangenen Untersuchungen
Um die hier beschriebenen Untersuchungen durchführen zu können, wird im Rahmen dieser
Arbeit ein neuartiges Gesamtfahrzeugmodell eines Reisebusses entworfen und implementiert. Dieses
neuentwickelte Modell berücksichtigt detailliert alle Komponenten und Teilsysteme, die mit dem
Klimatisierungssystem in Wechselwirkung stehen. Dazu gehören der Motorkühl- und Heizungs-
kreislauf, der Innenraum, das elektrische Bordnetz, der Regler des Klimatisierungssystems sowie
die Fahrzeuglängsdynamik. Die Klimakälteproduktion wird dabei mit einem R-134a- und einem
R-744-Referenzklimakältekreislauf abgebildet. Für die Untersuchungen mit dem Gesamtfahrzeugmo-
dell werden klimatisch unterschiedliche Szenarien mit detaillierten und transienten Randbedingungen
auf Basis realer Fahrstrecken definiert und anschließend virtuell durchfahren. Für den europäischen
Raum werden die Fahrstrecken von Hannover nach München (Deutschland) und von Lissabon nach
Madrid (Portugal/Spanien) nachgebildet. Um auch extreme klimatische Bedingungen einzubeziehen,
ist als dritte Fahrstrecke von Neu-Delhi nach Kanpur (Indien) dargestellt.
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Referenzsysteme (Durchschnittswerte bei aktivem Klimakältekreislauf)
R-134a 22,5 22,5 − − 22,5 22,5 − − 24,2 22,7 − −
R-744 22,5 22,5 − − 22,5 22,5 − − 25,1 23,4 − −
alternative Ersatzkältemittel (Durchschnittswerte bei aktivem Klimakältekreislauf)
R-445A 22,5 22,5 3,2 0,17 22,5 22,5 3,8 0,19 24,1 22,7 3,2 0,13
R-1234yf 22,5 22,5 -3,3 0,18 22,5 22,5 -4,0 0,18 24,4 23,0 -4,2 0,32
R-134a-Anlagensystem (Durchschnittswerte bei aktivem Klimakältekreislauf)
(1) 22,5 22,5 -25,4 -2,51 22,6 22,5 -23,7 -2,71 24,2 22,7 -12,7 -1,99
(2) 22,4 22,4 -50,8 -5,32 22,5 22,4 -38,9 -4,71 23,9 22,5 -12,0 1,14
(3) 22,4 22,4 -50,8 -5,15 22,5 22,4 -38,9 -4,36 23,9 22,5 -12,0 2,41
(4) 22,5 22,5 -26,7 -3,79 22,5 22,5 -20,7 -3,49 24,0 22,5 2,3 2,44
(5) 22,5 22,5 -40,5 -4,26 22,5 22,4 -29,1 -3,67 23,9 22,5 -5,5 1,55
(6) 22,4 22,4 -48,7 -5,15 22,5 22,5 -38,5 -4,57 23,3 22,6 -10,7 2,30
(7) 22,4 22,4 -46,5 -5,13 22,5 22,4 -39,4 -4,83 22,8 22,4 -21,7 0,44
(8) 22,5 22,5 4,9 0,05 22,5 22,5 6,2 0,04 23,9 22,6 6,1 -0,10
(9) 22,5 22,5 6,4 -0,03 22,5 22,5 6,6 -0,06 23,9 22,6 6,2 -0,24
(10) 22,5 22,5 7,3 -0,10 22,5 22,5 7,5 -0,14 23,9 22,6 6,4 -0,30
(11) 22,5 22,5 ∗2,6 -0,19 22,5 22,5 ∗1,8 -0,32 23,9 22,6 ∗2,8 -0,39
(18) 22,5 22,5 ∗-42,2 -4,41 22,5 22,4 ∗-32,5 -4,09 22,7 22,3 ∗-14,3 -0,90
R-744-Anlagensystem (Durchschnittswerte bei aktivem Klimakältekreislauf)
(1) 22,5 22,5 -29,9 -4,65 22,5 22,5 -27,1 -4,42 25,1 23,4 -10,7 -1,64
(2) 22,4 22,4 -61,1 -7,00 22,4 22,4 -52,6 -6,45 24,7 22,9 -13,7 0,97
(3) 22,4 22,4 -61,1 -6,82 22,4 22,4 -52,6 -6,12 24,7 22,9 -13,7 2,36
(4) 22,5 22,5 -34,2 -5,33 22,5 22,4 -26,9 -4,53 24,9 23,1 3,4 1,76
(5) 22,5 22,5 -45,4 -6,16 22,5 22,4 -39,7 -5,84 24,9 23,1 -7,2 0,18
(6) 22,4 22,4 -61,8 -6,93 22,4 22,4 -54,4 -6,67 24,0 23,2 -15,0 1,71
(7) 22,4 22,4 -61,0 -6,93 22,4 22,5 -56,7 -7,02 23,0 22,5 -22,7 0,47
(12) 22,5 22,5 5,4 0,43 22,5 22,5 8,1 0,63 24,4 22,6 15,1 1,26
(13) 22,5 22,5 1,6 0,08 22,5 22,5 3,9 0,23 24,5 22,8 9,9 0,64
(14) 22,4 22,4 -8,0 -0,16 22,4 22,4 -8,9 -0,19 24,3 22,6 7,3 1,90
(15) 22,4 22,4 5,0 0,33 22,4 22,4 5,0 0,27 24,4 22,7 11,2 2,04
(16) 22,5 22,5 10,5 0,76 22,5 22,5 12,1 0,75 24,5 22,6 17,3 1,28
(17) 22,5 22,5 14,5 0,96 22,5 22,5 15,9 0,76 24,5 22,6 21,0 1,45
(19) 22,4 22,4 -36,3 -5,62 22,4 22,4 -25,7 -5,10 22,9 22,3 5,1 0,62
(1): Sauggasabriegelung (9): Unterkühlungsstrecke Konf. (c)
(2): CVT verlustfrei (10): Unterkühlungsstrecke Konf. (d)
(3): CVT verlustbehaftet (11): Unterkühlungsstrecke mit Heizfunktion
(4): Riemenscheibengetriebe (12):COPoptHD-Hochdruckadap. NDS-Anlage
(5): Riemenscheibengetr. & Sauggasabr. (13):COPoptHD-Hochdruckadap. MDS-Anlage
(6): Umluft mit CO2-Konz.=804 ppm & (3) (14): Q̇VD-Hochdruckadap. NDS-Anlage
(7): Umluft mit CO2-Konz.=1404 ppm & (3) (15): Q̇VD-Hochdruckadap. MDS-Anlage
(8): Unterkühlungsregelung (16-17): Ejektor mit η=0,15/η=0,30
(18):Maßnahmen- und Konzeptsynthese aus (5) + (6 & 7) + (11)
(19):Maßnahmen- und Konzeptsynthese aus (5) + (6 & 7) + (17)
∗ ∆Q̇VD =̂∆Q̇eff,VD (s. Kapitel 6)
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Die wesentlichsten numerischen Berechnungsergebnisse der vorliegenden Arbeit sind in Tabelle 10.1
zusammengefasst. Dabei sind die Berechnungsergebnisse der jeweiligen Maßnahmen- und Konzeptun-
tersuchung für die einzelnen Fahrstrecken getrennt aufgelistet. Dargestellt sind die durchschnittlichen
Innenraumtemperaturen ϑFA und ϑmR sowie die durchschnittliche relative Änderung der Verdamp-
ferleistung ∆Q̇VD und die durchschnittliche relative Änderung des Gesamtkraftstoffverbrauchs ∆BS
in Bezug auf die Verdampferleistung und den Kraftstoffverbrauch des jeweiligen Referenzsystems.
Für die Betrachtung der Kältemittel R-445A und R-1234yf als Alternativen für das Kältemittel
R-134a wurden im R-134a-Referenzklimakältekreislauf die Berechnungen der Kältemittelstoffda-
ten von R-134a entsprechend den jeweiligen spezifischen Stoffdatenberechnungen von R-445A und
R-1234yf abgeändert. Auf Basis dieser abgeänderten Kältemittelstoffdaten zeigen die Berechnungser-
gebnisse, dass der Einsatz von R-445A zu einer durchschnittlichen Steigerung der Verdampferleistung
um 3,2-3,8% führt. Hingegen wird mit der Verwendung von R-1234yf die durchschnittliche Verdamp-
ferleistung um 3,3-4,2% reduziert. Diese Ergebnisse beziehen sich auf das R-134a-Referenzsystem und
gelten für alle Untersuchungsszenarien. Daraus ergibt sich, dass R-445A im Vergleich zu R-1234yf
aufgrund der wesentlich besseren Verdampferleistung das zweckmäßigere Ersatzkältemittel für R-134a
im Omnibusklimakältekreislauf sein kann.
Die Untersuchungen zur Verbesserung der Förderleistungsvariabilität des Kältemittelverdich-
ters basieren zum einen auf der Zylinderabschaltung durch Sauggasabriegelung und zum anderen
auf einer Drehzahladaption des Kältemittelverdichters. Dabei unterteilt sich die Drehzahladapti-
on einerseits in eine stufenlose Drehzahlanpassung auf Basis des CVTs und andererseits in ein
Schaltgetriebe auf Basis eines in die Riemenscheibe des Kältemittelverdichters integrierten Planeten-
getriebes (Riemenscheibengetriebe). Weiterhin wird zur Verbesserung der Förderleistungsvariabilität
eine neuartige Kombination aus Drehzahladaption mit Riemenscheibengetriebe und Zylinderab-
schaltung durch Sauggasabriegelung betrachtet. Zur Diskussion der Verbesserungspotenziale der
untersuchten Ansätze wird das theoretisch-technische Grenzpotenzial auf Basis der stufenlosen
Drehzahlregelung mit einem idealen, verlustfreien CVT berechnet. Die Berechnungsergebnisse des
theoretisch-technischen Grenzpotenzials zeigen in den europäischen Untersuchungsszenarien durch-
schnittliche Kraftstoffeinsparungen um 4,7-5,3% für das R-134a-Anlagensystem und um 6,5-7,0%
für das R-744-Anlagensystem. Daneben präsentiert sich die im Vergleich zum CVT kompaktere und
neuartige Kombination von Riemenscheibengetriebe und Sauggasabriegelung mit annähernd ebenso
guten Kraftstoffeinsparungen. Die in diesem Fall erzielten Reduktionen des Gesamtkraftstoffver-
brauchs sind 3,7-4,3% für das R-134a-Anlagensystem und 5,8-6,2% für das R-744-Anlagensystem.
Diese erzielten Reduktionen des Gesamtkraftstoffverbrauchs schöpfen das theoretisch-technische
Grenzpotenzial im R-134a-Anlagensystem um durchschnittlich 78-81% und im R-744-Anlagensystem
um durchschnittlich 88-90% aus. Im Vergleich zum bauraumintensiven CVT ist die Kombination
von Riemenscheibengetriebe und Sauggasabriegelung sehr platzsparend realisierbar und erzielt dabei
signifikante Kraftstoffeinsparungen. Vor diesem Hintergrund sollte zur erforderlichen effizienten Ver-
besserung der Förderleistungsvariabilität des Kältemittelverdichters diese neuartige Kombination aus
Riemenscheibengetriebe und Sauggasabriegelung für die Omnibusklimatisierung eingesetzt werden.
Die Untersuchungen zur Reduktion des Verdampferleistungsbedarfs auf Grundlage einer raumluft-
güteorientierten Umluftratenführung basieren auf der Regelung der CO2-Innenraumkonzentration.
Dabei wird die raumluftgüteorientierte Umluftratenführung mittels einer Drehzahladaption des
Kältemittelverdichters mit Hilfe eines realistisch betrachteten CVTs mit Verlusten kombiniert.
Die Berechnungsergebnisse hierzu zeigen, dass die raumluftgüteorientierte Umluftratenführung in
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den sehr warmen und heißen Untersuchungsszenarien Lissabon-Madrid und Neu-Delhi-Kanpur
den Verdampferleistungsbedarf erkennbar reduziert sowie die Innenraumtemperaturen wesentlich
verbessert. Infolgedessen wird zum Beispiel im Untersuchungsszenario Lissabon-Madrid auch der
Kraftstoffverbrauch reduziert: mit dem R-134a-Anlagensystem um durchschnittlich 2,5% und mit
dem R-744-Anlagensystem um durchschnittlich 9% höher als das zuvor dargestellte theoretisch-
technische Grenzpotenzial der Förderleistungsvariabilität auf Basis des idealen verlustfreien CVTs.
Verglichen mit dem Stand der Technik zeigen die Berechnungsergebnisse, dass der Einsatz einer
raumluftgüteorientierten Umluftratenführung Vorteile zur Reduktion des Kraftstoffmehrverbrauchs,
der durch den Betrieb der Klimaanlage bedingt ist, erkennen lässt. Aus diesem Grund sollte die raum-
luftgüteorientierte Umluftratenführung den aktuellen Stand der Technik zur Umluftratenbestimmung
in der Omnibusklimatisierung ablösen.
Maßnahmen und Konzepte für eine energetisch günstige Kältemittelunterkühlung werden in
Verbindung mit dem R-134a-Anlagensystem untersucht. Die verschiedenen Ansätze basieren auf der
Gestaltung und Regelung des Klimakältekreislaufes. Hierzu wird einerseits die gezielte Regelung
der Unterkühlung, andererseits die Kältemittelunterkühlung mittels spezifischer Unterkühlungs-
strecken untersucht. Darüber hinaus wird ein neuartiges Konzept zur Leistungsverbesserung des
Frontbox-Verdampfers, basierend auf einer Unterkühlungsstrecke mit Heizfunktion, präsentiert. Alle
untersuchten Ansätze zur Kältemittelunterkühlung zeigen eine Steigerung der Verdampferleistung
sowie der Kälteleistungszahl. Das innovative Konzept einer Unterkühlungsstrecke mit Heizfunktion
bewirkt dabei das effizienteste Verhalten in Bezug auf den Gesamtkraftstoffverbrauch und die
Kälteleistungszahl. Hiermit wird die Kälteleistungszahl um 5,2-6,9% verbessert. Die Untersuchungen
belegen, dass die Kältemittelunterkühlung für die Verbesserung der Kreislaufeffizienz unbedingt
erforderlich ist. Der neuartige Ansatz zur Leistungsverbesserung des Frontbox-Verdampfers, auf Basis
einer Unterkühlungsstrecke mit Heizfunktion, könnte in diesem Kontext eine geeignete technische
Lösung einer energetisch günstigen Kältemittelunterkühlung für den Klimakältekreislauf im Omnibus
darstellen.
Die direkte dynamische Adaption des Kältemittelhochdrucks wird aufgrund der überwiegend
transkritischen Prozessführung des R-744-Klimakältekreislaufes auf Basis des R-744-Anlagensystems
untersucht. Hierzu werden zwei Kreislauftopologien betrachtet, mit Mitteldrucksammler und mit
Niederdrucksammler. Der Kältemittelhochdruck orientiert sich hierzu einerseits an einer maximalen
Kälteleistungszahl und andererseits an einer angepassten Verdampferleistung. Die Untersuchungen
zeigen, dass die Kreislauftopologie mit Niederdrucksammler in Verbindung mit der Hochdruckadap-
tion, orientiert an einer maximalen Kälteleistungszahl, zu besseren Kreislaufeffizienzen führt. Im
Vergleich zum R-744-Referenzsystem erweist sich diese Kreislauftopologie vor allem für sehr warme
bis heiße Umgebungstemperaturen als vorteilhaft, mehr noch als für moderate Umgebungsbedin-
gungen. Die Verdampferleistung kann für sehr warme bis sehr heiße Umgebungstemperaturen um
bis zu durchschnittlich 15,1% verbessert werden. Aus dieser Betrachtung heraus ergibt sich, dass
die dynamische Hochdruckadaption im R-744-Omnibus-Klimakältekreislauf mit einer Niederdruck-
sammlerkreislauftopologie ausgeführt und für sehr warme bis heiße Umgebungstemperaturen als
effizienzverbessernde Lösung erwogen werden sollte.
Die Betrachtung der Kältemittelentspannung mit Ejektoreinsatz wird vor dem Hintergrund hoher
Entspannungsverluste im R-744-Klimakältekreislauf untersucht. Hierzu werden verschiedene Kreislauf-
topologien für die Ejektorintegration in den R-744-Klimakältekreislauf vorgestellt. Für eine gewählte
Ejektor-Kreislauftopologie wird die Auslegung des Treibdüsenquerschnittes beschrieben. Die Berech-
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nungsergebnisse der gewählten Ejektor-Kreislauftopologie zeigen, dass neben der Kälteleistungszahl
auch die Verdampferleistung wesentlich optimiert wird. In Bezug auf das R-744-Referenzsystem
verbessert sich die Kälteleistungszahl im Ejektorkreislaufsystem um durchschnittlich 1,8-5,9% und
die Verdampferleistung um durchschnittlich 10,5-21,0%. Die Kältemittelentspannung mit Ejek-
toreinsatz zeigt somit im R-744-Omnibus-Klimakältekreislauf erhebliche Vorteile gegenüber der
Kältemittelentspannung mit Expansionsventil, wie sie im R-744-Referenzklimakältekreislauf vorliegt.
Daraus resultiert, dass für die Kältemittelentspannung im R-744-Omnibus-Klimakältekreislauf der
Ejektoreinsatz dem Expansionsventil vorgezogen werden sollte.
Die abschließende Synthese aus den zuvor einzeln betrachteten Verbesserungsmaßnahmen und
-konzepten werden sowohl für das R-134a-Anlagensystem als auch für das R-744-Anlagensystem
betrachtet. Für das R-134a-Anlagensystem setzt sich die untersuchte Synthese folgendermaßen
zusammen:
 Verbesserung der Förderleistungsvariabilität auf Basis der neuartigen Kombination von Rie-
menscheibengetriebe und Sauggasabriegelung
 Reduktion des Verdampferleistungsbedarfs durch raumluftgüteorientierte Umluftratenführung
mit neuartiger Steuerung
 Energetisch günstige Kältemittelunterkühlung mit neuartigem Konzept einer Unterkühlungs-
strecke mit Heizfunktion zur Verbesserung der Frontbox-Verdampferleistung
Mit Hilfe dieses R-134a-Synthesesystems werden in den europäischen Untersuchungsszenarien die
Gesamtkraftstoffverbräuche im Vergleich zu den zuvor einzeln untersuchten Maßnahmen- und Konzep-
tansätzen zusätzlich noch einmal reduziert. Somit wird mit dem betrachteten R-134a-Synthesesystem
das oben genannte theoretisch-technische Grenzpotenzial auf Basis des idealen verlustfreien CVTs um
durchschnittlich 83-85% ausgeschöpft. Zusätzlich zur besseren Ausnutzung des technischen Grenzpo-
tenzials kann im Untersuchungsszenario Indien mit Hilfe des Einsatzes des R-134a-Synthesesystems
das zuvor mit dem R-134a-Referenzsystem nicht erreichte Klimatisierungsziel im Fahrgastbereich
eingehalten und für den Fahrerarbeitsplatz sehr gut angenähert werden. Neben diesem deutlich
verbesserten temperaturorientierten Innenraumkomforts erreicht das R-134a-Synthesesystem im
Untersuchungsszenario Indien eine Reduzierung des Gesamtkraftstoffverbrauchs um durchschnitt-
lich 0,9%.
Für das R-744-Anlagensystem setzt sich die untersuchte Synthese folgendermaßen zusammen:
 Verbesserung der Förderleistungsvariabilität auf Basis der neuartigen Kombination von Rie-
menscheibengetriebe und Sauggasabriegelung
 Reduktion des Verdampferleistungsbedarfs durch raumluftgüteorientierte Umluftratenführung
mit neuartiger Steuerung
 Kältemittelentspannung mit Ejektor
Mit Hilfe dieses R-744-Synthesesystems wird in den europäischen Untersuchungsszenarien das
oben genannte theoretisch-technische Grenzpotenzial um 80% ausgeschöpft. Im Vergleich zu der
oben erwähnten alleinigen Konzeptuntersuchung der neuartigen Kombination von Riemenscheibenge-
triebe und Sauggasabriegelung ist auf der einen Seite die Ausschöpfung des theoretisch-technischen
Grenzpotenzials im R-744-Synthesesystems etwas geringer, auf der anderen Seite wird jedoch die
Verdampferleistung im Vergleich zum R-744-Referenzsystem signifikant verbessert. Entsprechend
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dieser beachtlich verbesserten Verdampferleistung durch das R-744-Synthesesystem werden im Unter-
suchungsszenario Indien das zuvor mit dem R-744-Referenzsystem nicht erreichte Klimatisierungsziel
im Fahrgastbereich eingehalten und für den Fahrerarbeitsplatz sehr gut angenähert. Hierbei weist
der durchschnittliche Gesamtkraftstoffverbrauch eine leichte Erhöhung um 0,6% gegenüber dem
R-744-Referenzsystem auf. Demgegenüber steht jedoch die deutlich verbesserte Verdampferleistung
sowie der bedeutend verbesserte temperaturorientierte Innenraumkomfort.
Die Ergebnisse der Maßnahmen- und Konzeptsynthesen zeigen, dass auf diese Weise in den
europäischen Untersuchungsszenarien der Gesamtkraftstoffverbrauch gesenkt werden kann. Wei-
terhin wird mit den R-134a- und R-744-Synthesesystemen im Untersuchungsszenario Indien der
temperaturorientierte Innenraumkomfort signifikant verbessert. Beide Synthesesysteme zeigen somit
wesentliche Vorteile gegenüber dem Stand der Technik.
Es wird deutlich, dass durch den Einsatz der in dieser Arbeit vorgestellten und untersuchten
Maßnahmen und Konzepte die Effizienz und die Leistung der Omnibusklimatisierung im Ver-
gleich zum Stand der Technik erheblich verbessert werden kann. Die Förderleistungsvariabilität
des Kältemittelverdichters wird mit Hilfe der neuartigen Kombination von Sauggasabriegelung
und Riemenscheibengetriebe deutlich angehoben, womit die Klimakälteproduktion bedarfsgerechter
erfolgt. Es wird weniger Kraftstoff verbraucht und daraus resultierend werden weniger Emissionen
erzeugt. Weiterhin wird mit der raumluftgüteorientierten Umluftratenbestimmung die Verdampfer-
leistung effektiver genutzt, wodurch zusätzlich Kraftstoff und Emissionen eingespart werden. Mit
Hilfe der energetisch günstigen Kältemittelunterkühlung (eingesetzt im R-134a-Klimakältekreislauf),
der dynamischen Hochdruckadaption sowie der Kältemittelentspannung mit Ejektor (angewendet
im R-744-Klimakältekreislauf) werden sowohl Kälteleistungszahl als auch Verdampferleistung im
Vergleich zum Stand der Technik wesentlich verbessert.
Abschließend lässt sich zusammenfassen, dass die jeweilige Synthese der betrachteten Maßnahmen
und Konzepte für das R-134a- sowie für das R-744-Anlagensystem gleichzeitig eine Effizienzverbes-
serung hinsichtlich des Kraftstoffverbrauchs sowie eine Verbesserung von Kälteleistungszahl und
Verdampferleistung erbringen. Überdies werden mit den Synthesesystemen, im Gegensatz zu den
Referenzsystemen, das Klimatisierungsziel in den extremen Einsatzbedingungen des Untersuchungs-
szenarios Indien erreicht.
Die Ergebnisse dieser Arbeit zeigen, dass der aktuelle Stand der Technik im Bereich der Omni-
busklimatisierung bedeutende Verbesserungen zur Reduktion des Kraftstoffverbrauchs sowie zur
weiteren Leistungsoptimierung bereithält. Aus diesem Grund sollte zukünftig an eben auch dieser





COP Coefficient of Performance NDS Niederdrucksammler
CVT Continuously Variable Transmission PWM Pulsweitenmodulation
EXV Electronic Expansion Valve RSG Riemenscheibengetriebe
GWP Global Warming Potenzial TXV Thermostatic Expansion Valve
IWÜ Interner Wärmeübertrager VKM Verbrennungskraftmaschine











β Steigung [%] λ Liefergrad [−]
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Q̇ Wärmestrom [W ]
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I el. Strom [A] ∆T Temperaturänderung [K]
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B. Beschreibung der Simulationsmodelle
In Ergänzung zu den in Kapitel 2 vorgestellten Teilsystemmodellen des Omnibus-Gesamtfahr-
zeugmodells werden in diesem Abschnitt die wesentlichsten Gleichungen für Energie-, Massen- und
Impulserhaltung sowie die Kennfelder der dort eingesetzten Komponenten- und Teilsystemmodelle
beschrieben. Die nachfolgend gegliederte Auflistung der Erhaltungs- und Transportgleichungen sowie
Kennfelder ist dabei an der gegliederten Beschreibung der Teilsystemmodelle für die Omnibus-Ge-
samtfahrzeugsimulation in Kapitel 2 angelehnt.
B.1. Kälte- und Kühlmittelkreislauf
Die Modellierung der in Kapitel 2 vorgestellten Klimakältekreisläufe sowie des Motorkühl- und Hei-
zungskreislaufes basieren grundlegend auf Simulationsmodellen aus der Komponentenbibliothek TIL
Suite [2016]. In diesen Komponentenmodellen erfolgt die Beschreibung der Fluidströmung mit Hilfe
von Kontrollvolumina. Analog zu diesen Fluidkontrollvolumina werden ebenso die thermisch aktiven
Festkörperbestanteile von Komponentemodellen (z.B. die Wandung eines durchströmten Rohres) auf
Grundlage eines Kontrollvolumens beschrieben. In diesen Fluid- und Festkörperkontrollvolumina,
auch Basiszellen bezeichnet, sind jeweils Erhaltungs- und Transportgleichungen für die Betrachtung
spezifischer Fluidtypen und des Festkörpers formuliert. Eine detaillierte Auseinandersetzung zu
diesen formulierten Erhaltungs- und Transportgleichungen, implementierten Modellstrukturen und
numerisch effizienten Gleichungsbehandlungen werden bei Tegethoff [1999], Lemke [2005], Richter
[2008], Tegethoff u. a. [2011], Schulze [2013] und Gräber [2014] ausführlich behandelt und werden an
dieser Stelle nicht weiter diskutiert.
Wie bereits erwähnt, sind für die Fluidkontrollvolumina der Komponentenmodelle aus der TIL
Suite [2016] verschiedene spezifische Basiszellen in Abhängigkeit vom betrachteten Fluidtyp de-
finiert. Die Unterscheidung dieser Fluidbasiszellen erfolgt hierbei nach den Fluidtypen: (1) Gas,
(2) inkompressible Flüssigkeit, (3) Dampf-Flüssigkeits-Gemisch (phasenwechselndes Fluid, bezeichnet
mit VLE für engl.: Vapour-Liquid Equilibrium) und (4) feuchte Luft (Gas-Dampf-Gemisch). Für
das Kontrollvolumen des Festkörpers ist keine spezifische Unterteilung erforderlich, womit für die
Beschreibung der Bilanzgleichung von Festkörpern lediglich eine Basiszelle gegeben ist.
Für die Modellierung der in Kapitel 2 vorgestellten Klimakältekreisläufe und dem Motorkühl-
und Heizungskreislauf werden Komponentenmodelle aus der TIL Suite [2016] verwendet, welche
auf Basis der allgemeinen Festkörper-Basiszelle sowie auf Basis der gerade oben aufgezählten spe-
zifischen Fluidtyp-Basiszellen für (2) inkompressible Flüssigkeit, (3) Dampf-Flüssigkeits-Gemisch
bzw. VLE und (4) feuchte Luft aufgebaut sind. Für diese verwendeten Basiszellen werden nachfol-
gend die Erhaltungs- und Transportgleichungen beschrieben. Ebenso werden für die verwendeten
Komponentenmodelle Ventil, Kältemittelsammler, Kältemittelverdichter, Wasserpumpe sowie Lüfter
bzw. Gebläse, welche im Wesen nicht auf den genannten Basiszellen basieren, die grundlegenden
Erhaltungsgleichungen sowie die charakteristischen Modellgleichungen vorgestellt.
Die Basiszelle für den Fluidtyp (1) Gas wird in dieser Arbeit und den eingesetzten Komponenten-
modellen nicht verwendet. Aus eben genannten Grund wird nachfolgend auf die Beschreibung der
Fluidtyp-Basiszelle (1) Gas verzichtet und es wird hierzu auf Richter [2008] verwiesen.
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Basiszelle für Festkörper
Das grundlegende Kontrollvolumen sowie ein thermisches Ersatzschaltbild der Festkörper-Basiszelle
zeigt Abbildung B.1. Die Darstellung des Kontrollvolumens veranschaulicht die über die Systemgren-
zen des Kontrollvolumens tretenden Wärmeströme, wobei die Nomenklatur dieser Wärmeströme an
den Himmelsrichtungen (N: Norden, S: Süden, usw.) orientiert ist. Daneben skizziert das thermische






















Abbildung B.1.: Kontrollvolumen und thermisches Ersatzschaltbild der Festkörper-Basiszelle.
Der erste Hauptsatz der Thermodynamik in der instationären Form lautet für die Festkörper-




= Q̇N + Q̇O + Q̇S + Q̇W . (B.1)
Die Wärmekapazität Cw des Festkörpers bestimmt sich dabei aus seiner spezifischen Wärmekapazi-
tät cv und seiner Masse M :
Cw = cv ·M . (B.1a)
Die im Festkörpersystem (s. Abbildung B.1) vorhandenen Wärmeströme aufgrund von Wärmelei-










Die Länge l und der Querschnitt A sind hier die Geometriegrößen und λ die Wärmeleitfähigkeit des
betrachteten Wandabschnittes.
Ausgehend von Gleichung (B.2) und Gleichung (B.2a) bestimmt sich beispielsweise der Wärme-
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Analog zu Gleichung (B.3) werden ebenso die Wärmeströme Q̇O, Q̇S und Q̇W berechnet.
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Basiszelle für Flüssigkeiten
Das hier zugrunde liegende Kontrollvolumen für die Fluidströmung der oben aufgezählten inkom-
pressiblen Flüssigkeit zeigt Abbildung B.2. Das System wird hier als Einstoffsystem und die über
die Systemgrenze des Kontrollvolumens tretenden Massenströme (ṁA und ṁB) als Einstoffströme
behandelt. Die mit dem Massenstrom transportierte Energie wird mit Hilfe der spezifischen Enthal-
pie h und der Impuls mit dem Druck p beschrieben. Daneben wird der Wärmestrom aufgrund von










Abbildung B.2.: Kontrollvolumen der Flüssigkeits-Basiszelle.
Die Formulierung des ersten Hauptsatzes der Thermodynamik in der instationären Form für die




= ṁA · (hA − h) + ṁB · (hB − h) + Q̇ . (B.4)
Daneben kann die Massenerhaltung der Fluidströmung zum einen stationär, durch Vernachlässi-
gung der thermischen Ausdehnung, wie folgt beschrieben werden:
dM
dt
= 0 = ṁA + ṁB , (B.5a)
oder zum anderen instationär, durch Berücksichtigung der thermischen Ausdehnung der Flüssigkeit
und unter Verwendung des isobaren Ausdehnungskoeffizienten β, ausgedrückt werden mit:
dM
dt
= −β · % · V · dT
dt
= ṁA + ṁB . (B.5b)
Der konvektive Wärmestrom Q̇ berechnet sich nach:
Q̇ = α · A · (Tw − T ) , (B.6)
wobei Tw die Temperatur der überströmten Wandoberfläche und T die Temperatur der Fluidströmung
in der Flüssigkeits-Basiszelle ist. Die für den Wärmeübergang vorhandene Fläche wird mit A und
der Wärmeübergangskoeffizient mit α beschrieben.
In dem Fall, dass in der Flüssigkeits-Basiszelle eine eindeutig gerichtete Fluidströmung von der
Bilanzgrenze A zur Bilanzgrenze B vorliegt, somit für ṁA ein positiver Massenstrom und für ṁB
ein negativer Massenstrom gegeben ist, formuliert sich die Impulsbilanz mit Berücksichtigung des
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Reibungsdruckabfalls ∆p zu:
pB = pA −∆p (B.7a)
und bei entgegengesetzt gerichteter Fluidströmung von Bilanzgrenze B zur Bilanzgrenze A zu:
pA = pB −∆p . (B.7b)
Für die Bestimmung der spezifischen Enthalpie, welche mit einem dem System verlassenden
Massenstrom transportiert wird, ist in der Flüssigkeits-Basiszelle das Diskretisierungsschema nach der
Finite-Volumen-Methode (Patankar [1980], Polifke u. Kopitz [2009]) implementiert. Auf Basis dieses
Diskretisierungsschemas gilt für die spezifische Austritts-Enthalpie und einen über die Bilanzgrenze A
aus dem System tretenden Massenstrom:
hA = haus = h (B.8a)
und für einen über die Bilanzgrenze B aus dem System tretenden Massenstrom:
hB = haus = h . (B.8b)
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Basiszelle für VLE
Das Kontrollvolumen der VLE-Basiszelle (Vapour-Liquid Equilibrium) zur Beschreibung der
Fluidströmung eines Dampf-Flüssigkeits-Gemisches ist in Abbildung B.3 dargestellt. Das System
kann hier als Einstoff- aber auch als Mehrstoffsystem betrachtet werden, womit ebenso die über
die Systemgrenze des Kontrollvolumens tretenden Massenströme (ṁA und ṁB) als Einstoff- oder
Mehrstoffströme behandelt werden. Das Mehrstoffsystem bzw. die massenbezogenen Anteile der
einzelnen Stoffkomponenten im System und in den Stoffströmen werden hier mit dem jeweiligen











Abbildung B.3.: Kontrollvolumen der VLE-Basiszelle.
Der erste Hauptsatz der Thermodynamik in der instationären Form ist für die VLE-Basiszelle
aus Abbildung B.3 wie folgt formuliert:
M · dh
dt














Daneben werden die spezifischen Enthalpien hA und hB für den Fall des Mehrstoffsystems mit Hilfe








ξkB · hkB . (B.9d)
Die Massenerhaltung der Fluidströmung wird beschrieben mit:
V · d%
dt
= ṁA + ṁB , (B.10)
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wobei die zeitliche Änderung der Masse M im Kontrollvolumen gleich dem konstant angenommenen
Volumen V und der zeitlichen Änderung der Fluiddichte % entspricht:
dM
dt
= V · d%
dt
. (B.10a)
Die Berechnung der zeitlichen Fluiddichteänderung erfolgt explizit durch die partiellen Ableitungen




























Die Masse M des Fluids bestimmt sich für das Kontrollvolumen nach:
M = V · % . (B.10c)
Daneben berechnet sich der Druck des Fluids im Kontrollvolumen symmetrisch aus den Druckzu-
ständen an der Bilanzgrenze A und der Bilanzgrenze B:
p = pA + pB2 . (B.11)













· ṁB , (B.12)
wobei die Summe aller Massenanteile gerade eins ergibt:
∑
k
ξk = 1. (B.12a)
Der konvektive Wärmestrom Q̇ wird bestimmt aus:
Q̇w = α · A · (Tw − T ) . (B.13)
Dabei ist Tw die Temperatur der überströmten Wandoberfläche A, die Temperatur der Fluidströmung
ist T und der konvektive Wärmeübergangskoeffizient ist α.
In dem Fall, dass in der VLE-Basiszelle eine eindeutig gerichtete Fluidströmung von der Bi-
lanzgrenze A zur Bilanzgrenze B vorliegt, somit für ṁA ein positiver Massenstrom und für ṁB
ein negativer Massenstrom gegeben ist, formuliert sich die Impulsbilanz mit Berücksichtigung des
Reibungsdruckabfalls ∆p zu:
pB = pA −∆p (B.14a)
und bei entgegengesetzt gerichteter Fluidströmung von Bilanzgrenze B zur Bilanzgrenze A zu:
pA = pB −∆p . (B.14b)
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Ebenso gilt für einen über die Bilanzgrenze A aus dem System tretenden Massenstrom:
ξkA = ξaus = ξk (B.15a)
und für einen über die Bilanzgrenze B aus dem System tretenden Massenstrom
ξkB = ξaus = ξk . (B.15b)
Für die Bestimmung der spezifischen Enthalpie, welche mit einem dem System verlassenden
Massenstrom transportiert wird, sind in der VLE-Basiszelle zwei Verfahren implementiert. Zum
einen kann die spezifische Austritts-Enthalpie auf Basis der Finite-Volumen-Methode (Patankar
[1980], Polifke u. Kopitz [2009]) bestimmt werden, womit für die spezifische Austritts-Enthalpie und
für einen über die Bilanzgrenze A aus dem System tretenden Massenstrom gilt:
hA = haus = h (B.16a)
und für einen über die Bilanzgrenze B aus dem System tretenden Massenstrom:
hB = haus = h . (B.16b)
Zum anderen ist für die Bestimmung der spezifische Austritts-Enthalpie ein numerisch effizienter
und robuster Ansatz nach dem Vorschlag von Schulze u. a. [2011b]; Schulze [2013] implementiert.
Dieser Ansatz nutzt die zusätzlich eingeführte Größe hlimit:







wobei der Wertebereich für ylimit ∈ ]0, 1[ ist.
Für ein aktuell betrachtetes Kontrollvolumen i ist der Wert für hlimit des benachbarten Kon-
trollvolumens an der Bilanzgrenze A mit hlimit,i-1 und des benachbarten Kontrollvolumens an der
Bilanzgrenze B mit hlimit,i+1 bekannt. Tritt nun über die Bilanzgrenze A ein Massenstrom aus dem
System so gilt für die Bestimmung der spezifischen Austritts-Enthalpie:
hA,i = haus,i = max {hi, hlimit,i-1} . (B.18a)
Analog bestimmt sich die spezifische Austritts-Enthalpie an der Bilanzgrenze B, wenn hier ein
Massenstrom aus dem System tritt, nach:
hB,i = haus,i = max {hi, hlimit,i+1} . (B.18b)
Auf Basis von hlimit und der max-Funktion in Gleichung (B.18a) und Gleichung (B.18b) kann der
numerische Lösungsprozess auch während auftretender Polstellen des Massenstroms, d.h. ohne eines
gegenwärtigen explizit über eine Systemgrenzen tretenden Massenstroms (Null-Massenstrom), robust
weitergeführt werden. Die spezifischen Erläuterungen zu diesem Verfahren werden, wie einleitend
bereits erwähnt, an dieser Stelle nicht weiter diskutiert und können ausführlich bei Schulze u. a.
[2011b], Schulze u. a. [2012] und Schulze [2013] nachgelesen werden.
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Basiszelle für feuchte Luft
Abbildung B.4a zeigt das allgemeine Kontrollvolumen für die Fluidströmung der feuchten Luft
(Gas-Dampf-Gemisch). Daneben zeigt Abbildung B.4b eine detaillierte Darstellung der feuchten
Luft-Basiszelle mit Skizzierung der inneren Vorgänge für den Fall der Kondensation von Wasserdampf
aus dem Luft-Wasserdampf-Gemisch an einer überströmten Wandoberfläche.
Der Stoffstrom der feuchten Luft wird hier als ideales Gemisch aus trockener Luft und Wasserdampf
betrachtet. Infolge dieser Mehrstoffbetrachtung umfassen die Massenströme ṁA und ṁB die Summe































Abbildung B.4.: Kontrollvolumen der feuchten Luft-Basiszelle: a) allgemeines Kontrollvolumen der
feuchten Luft-Basiszelle und b) detaillierte Ansicht des Kontrollvolumens für die feuchte Luft-Basiszelle mit
spezifischer Betrachtung des Fallbeispiels der Kondensation.
Für das allgemeine Kontrollvolumen der feuchten Luft-Basiszelle in Abbildung B.4a lautet der
erste Hauptsatz der Thermodynamik in der instationären Form:
dU
dt
= ṁA · hA + ṁB · hB + ṁf · hf + Q̇ , (B.19)
wobei der Term ṁf · hf das über die Systemgrenze des Kontrollvolumens ein- oder ausströmende
Wasser beschreibt.
Analog zum allgemeinen Kontrollvolumen und Gleichung (B.19) kann auch für das detaillierte
















− ṁK · hK − Q̇S . (B.20)
Für die äußere Betrachtung und Beschreibung der Energieerhaltung des Systems aus Abbil-
dung B.4b ist Gleichung (B.20) völlig hinreichend. Daneben werden jedoch für die Beschreibung der
inneren Vorgänge in der feuchten Luft-Basiszelle detailliertere Erhaltungsgleichungen benötigt. Diese
detaillierten Erhaltungs- und Transportgleichungen werden nachfolgend für das in Abbildung B.4b
dargestellte Fallbeispiel der Kondensation beschrieben.
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Die feuchte Luft-Basiszelle wird zur Beschreibung der inneren Vorgänge in zwei Unterbilanzräume
gegliedert. Diese zwei Unterbilanzräume sind zum einen der Bilanzraum der feuchten Luft-Strömung
und zum anderen ein Bilanzraum bestehend aus dem Kondensat mit der Kondensatwassermasse MW
(Kondensatwasserfilm) und der überströmten Wand mit der Festkörpermasse Mw (z.B. Lamelle und
Wand eines Wärmeübertragerabschnittes).
Wie bereits zuvor erwähnt, wird die feuchte Luft hier als Gemisch aus trockener Luft und
Wasserdampf betrachtet. Die Massenströme ṁA und ṁB umfassen somit die Summe der einzel-
nen Massenströme dieser Stoffkomponenten, gekennzeichnet durch den Index k. Mit Hilfe dieser
Komponentenkennzeichnung formuliert sich für den Unterbilanzraum der feuchten Luft-Strömung













− Q̇ges . (B.21)
Der gesamte Wärmestrom Q̇ges bildet dabei die Summe aus sensiblem Q̇sen und latentem Q̇lat
Wärmestrom (wobei streng genommen Q̇lat ein Enthalpiestrom ist):
Q̇ges = Q̇sen + Q̇lat (B.22)
mit
Q̇sen = α̂ · A · (Tein − Tw) (B.22a)
und
Q̇lat = ṁW ·∆hv , (B.22b)
wobei mit ṁW der Wassermassenstrom beschrieben wird, welcher bei Kondensation aus dem
Stoffgemisch trockene Luft und Wasserdampf als Kondensat ausfällt .
In der feuchten Luft-Basiszelle sind die im Unterbilanzraum des Stoffgemisches trockene Luft und
Wasserdampf aufgestellten Erhaltungsgleichungen stationär formuliert. Aufgrund dieser stationären
Formulierungen müssen die Vorgänge bzw. die Berechnung des sensiblen und latenten Wärmestroms
(Q̇sen und Q̇lat) allein durch den Eintrittszustand der feuchten Luft in das Kontrollvolumen be-
schrieben werden. Damit infolge der Berechnung mit dem Eintrittszustand der feuchten Luft der
sensible Wärmestrom Q̇sen durch die hiermit betrachtete treibende Temperaturdifferenz (Tein − Tw)
nicht überschätzt wird, muss eine Transformation des Wärmeübergangskoeffizienten vorgenommen
werden, s. Tegethoff [1999]. Diese Transformation des Wärmeübergangskoeffizienten basiert auf der
treibenden mittleren logarithmischen Temperaturdifferenz (s. Bockholt [2009]), woraus resultierend
der scheinbare Wärmeübergangskoeffizient α̂ hervorgeht:
α̂ = 1
A








Daneben wird der Wassermassenstrom ṁW des latenten Wärmestroms Q̇lat berechnet mit:
ṁW = β̂ · A · %ein · (ξH2O,ein − ξH2O,w) , (B.24)
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wobei %ein die Dichte und ξH2O,ein der Massenanteil des Wasserdampfes der feuchten Luft-Strömung
am Eintritt des Kontrollvolumens ist. Der Massenanteil des Wasserdampfes im gesättigten Zustand
und in unmittelbarer Nähe der Wand bzw. des Kondensatwasserfilms ist ξH2O,w. Die überströmte
Wärmeübertragungsfläche ist durch A und der Stoffübergangskoeffizient infolge des konvektiven
Stofftransportes durch β̂ gegeben.
Mit Hilfe der Annahme, dass die Stoff- und Wärmetransportschicht im Unterbilanzraum der
feuchten Luft-Strömung vergleichbar sind, also das Wärme- und Stoffübertragung analog verlau-
fen (vgl. Baehr u. Stephan [2006], Köhler [2014]), kann der Stoffübergangskoeffizient β̂ mit Hilfe




· Len−1 . (B.25)
Des Weiteren wird vorausgesetzt, dass der Zustand Z (p, %, T ) der feuchten Luft für die hier
betrachtete Anwendung genügend weit von der Dampfdruckkurve entfernt ist und somit das Verhalten
der feuchten Luft völlig ausreichend als ideales Gasverhalten angenommen werden kann. Infolgedessen





Die stationäre Massenbilanz vom Unterbilanzraum des Stoffgemisches trockene Luft und Wasser-







ṁkB − ṁW . (B.27)
Daneben lautet die Impulsbilanz der feuchten Luftströmung mit Beachtung des Reibungsdruckab-
falls ∆p:
paus = pein −∆p . (B.28)
Wie bereits oben beschrieben, ist die feuchte Luft-Basiszelle in zwei Unterbilanzräume gegliedert.
Die Erhaltungs- und Transportgleichungen für den Bilanzraum der feuchten Luft-Strömung wurden
zuvor gezeigt. Nachfolgend werden die Erhaltungsgleichungen des zusammengesetzten Unterbilanz-
raumes aus Kondensatwassermasse (Kondensatwasserfilm) MW und überströmten Wand mit der
Festkörpermasse (Lamelle und Wand eines Wärmeübertragerabschnittes) Mw beschrieben.
Der erste Hauptsatz der Thermodynamik in seiner instationären Form ist für den Bilanzraum des
Kondensatwasserfilms MW und der Festkörpermasse Mw wie folgt formuliert:
(cv,w ·Mw + cv,W ·MW ) ·
dTwW
dt
= Q̇ges − Q̇S , (B.29)
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wobei die Annahme getroffen wird, dass MW und Mw im thermischen Gleichgewicht stehen:
TW = Tw = TwW . (B.29a)
Die Berechnung des Wärmestroms Q̇S aufgrund von Wärmeleitung folgt der bereits weiter oben
dargestellten Berechnung der Wärmeströme in der Basiszelle für den Festkörper.
Die Massenbilanz des Kondensatwasserfilms MW wird instationär durch die zeitliche Änderung
der Wassermasse ausgedrückt mit:
dMW
dt
= ṁW − ṁK , (B.30)
wobei der über die Systemgrenze fließende Kondensatmassenstrom ṁK nach Böttcher [2006] auf
Basis der maximal speicherbaren Wassermasse MW,max angenommen wird:




In dem Fall, dassMW die maximal speicherbare WassermasseMW,max erreicht, wird die stationäre
Bedingung erfüllt, womit ṁK = ṁW ist.
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Ventil-Komponentenmodell
Wie oben einleitend erwähnt, basiert das Komponentenmodell des Ventils aus der TIL Suite
[2016] nicht auf den zuvor dargestellten Basiszellen, gleichwohl kann aber auch hier ein Bilanzraum
für das Ventilmodell skizziert werden, s. Abbildung B.5.
Das Ventilmodell kann als Einstoff- aber auch als Mehrstoffsystem betrachtet werden, wobei
analog zur VLE-Basiszelle für das Mehrstoffsystem die massenbezogenen Anteile der einzelnen
Stoffkomponenten in den Stoffströmen mit den jeweiligen Massenanteilen ξk beschrieben werden.
Im Bilanzraum des Ventilmodells wird keine Masse gespeichert (s. stationäre Massenbilanz in
Gleichung (B.33)), wodurch die Massenanteile des Stoffstroms am Eintritt gleich der Massenanteile
am Austritt sind. Infolgedessen soll nachfolgend auf die Darstellung des Mehrstoffsystems verzichtet







Abbildung B.5.: Bilanzraum des Ventil-Komponentenmodells.
Der erste Hauptsatz der Thermodynamik in seiner stationären Form ist für das Ventilmodell wie
folgt formuliert:
0 = ṁein · hein − ṁaus · haus . (B.32)
Die Massenerhaltung der Fluidströmung durch das Ventil wird ebenfalls stationär beschrieben
mit:
0 = ṁein − ṁaus . (B.33)
Für die Verwendung des Ventilmodells als Expansionsventil wird angenommen bzw. vorausgesetzt,
dass am Eintritt des Expansionsventils das Kältemittel flüssig bzw. als unterkühlte Flüssigkeit
(vgl. Kapitel 6) vorliegt. Weiterhin wird vorausgesetzt, dass die Fluidgeschwindigkeit in der Drossel-
stelle genügend weit von der Schallgeschwindigkeit entfernt ist und das in der Drosselstelle noch keine
Verdampfung des Kältemittels stattfindet. Unter Berücksichtigung dieser Voraussetzungen kann die
Berechnung des Fluidmassenstroms durch das Ventil näherungsweise mit Hilfe der bernoullischen
Druckgleichung für inkompressible Flüssigkeiten vorgenommen werden:
ṁ = α · Ad ·
√
2 · %ein ·∆p = Aeff ·
√
2 · %ein ·∆p . (B.34)
Dabei ist α der Einschnürfaktor der Fluidströmung im Ventilquerschnitt Ad, womit der effektive
Querschnitt Aeff geringer als der geometrische Ventilquerschnitt Ad ist.
Für den Fall, dass die oben genannten Voraussetzungen für das Expansionsventil nicht zutreffen,
zum Beispiel aufgrund einer Gasströmung, der Strömung eines Dampf-Flüssigkeits-Gemisches oder
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einer Überschallströmung, verliert Gleichung (B.34) ihre angenäherte Gültigkeit und es müssen
andere Gleichungen zur Berechnung des Massenstroms verwendet werden, s. hierzu z.B. Mayinger
[1982], Spurk [1996], Bošnjaković u. Knoche [1998], Arsenjev u. a. [2003], Brennen [2005] und White
[2011].
Die Impulserhaltung der Fluidströmung wird, unter Berücksichtigung der oben angenommenen
Voraussetzungen, im Ventilmodell beschrieben mit:
∆p = pein − paus . (B.35)
Aus der stationär formulierten Energie- und Massenerhaltung folgt:
haus = hein . (B.36)
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Kältemittelsammler-Komponentenmodell
Das Komponentenmodell des Kältemittelsammlers aus der TIL Suite [2016] (je nach Einbaulage
im Kältekreislauf - Hoch-, Mittel- oder Niederdruck - ebenso bezeichnet als Seperator, Mitteldruck-
flasche, Abscheider oder Akkumulator) beschreibt eine Kältemittelvolumenkomponente, welche
einströmendes und mögliches zweiphasiges Kältemittel in einem definierten Füllstandbereich in Gas-
und Flüssigkeitsanteil separiert, vgl. Raiser [2005], Bockholt [2009].
Die Trennung von Gas- und Flüssigkeitsphase wird auf Basis einer relativen Füllstandberechnung
(vgl. Gleichung (B.40)) im Standardbereich zwischen 10% und 90% vorgenommen. Daneben werden
im Modell ebenso folgende Grenzbereiche beachtet:
 Im Fall, dass der Füllstand kleiner als 10% ist, tritt am vorgesehenen Austritt für den
Flüssigkeitsanteil gasförmiges Kältemittel aus.
 Im Fall, dass der Füllstand größer als 90% ist, tritt am vorgesehenen Austritt für den Gasanteil
flüssiges Kältemittel aus.
Der Übergang zwischen dem Bereich der Abscheidung von Gas- und Flüssigkeitsanteil zu den
Grenzfällen Füllstand ≤ 10% und Füllstand ≥ 90% ist hierbei mit einer stetigen Mischübergangsfunk-
tion versehen. Eine solche Übergangscharakteristik ist z.B. bei Schulze u. a. [2011a] dargestellt. Neben
dem zuvor beschriebenen Seperatorverhalten kann das Komponentenmodell des Kältemittelsammlers
aus der TIL Suite [2016] ebenso mit empirisch ermittelten Zusammenhängen (s. Raiser [2005]) für
das Seperatorverhalten erweitert werden.
Der Kältemittelsammler kann als Einstoff- aber auch als Mehrstoffsystem betrachtet werden,
wobei analog zur VLE-Basiszelle für das Mehrstoffsystem die massenbezogenen Anteile der einzel-
nen Stoffkomponenten im System und in den Stoffströmen mit den jeweiligen Massenanteilen ξk
beschrieben werden. Nachfolgend wird auf die Darstellung des Mehrstoffsystems verzichtet und das
Komponentenmodell des Kältemittelsammlers allein auf Basis des Einstoffsystems beschrieben.
Das prinzipielle Kontrollvolumen des Kältemittelsammler-Modells zeigt Abbildung B.6, dabei













Abbildung B.6.: Kontrollvolumen des Kältemittelsammler-Komponentenmodells.
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Für das Komponentenmodell des Kältemittelsammlers ist der erste Hauptsatz der Thermodynamik
in der instationären Form formuliert mit:
M · dh
dt








+ Q̇+ V · dp
dt
. (B.37)
Daneben lautet die Gleichung für die Massenerhaltung:
V · d%
dt
= ṁein − ṁGaus − ṁLaus , (B.38)
wobei die zeitliche Änderung der Kältemittelmasse M im Kontrollvolumen gleich dem konstant
angenommenen Kältemittelvolumen V und der zeitlichen Änderung der Kältemitteldichte % entspricht:
dM
dt
= V · d%
dt
. (B.38a)
Die Berechnung der zeitlichen Fluiddichteänderung erfolgt explizit durch die partiellen Ableitungen




















Die Masse M des Kältemittels im Kältemittelsammler berechnet sich für das Kontrollvolumen
nach:
M = V · % . (B.38c)
Daneben wird für die im Kältemittelsammler koexistierenden Kältemittelphasen flüssig und gas-
förmig angenommen, dass sich beide Kältemittelphasen im vollständigen Gleichgewicht miteinander
befinden, wodurch gilt:
p = pGaus = pLaus (B.39a)
und
T = TGaus = TLaus . (B.39b)
Der Füllstand HFS im Kältemittelsammler, auf den das anfangs beschriebenen Seperatorverhal-
ten basiert, wird in Abhängigkeit vom flüssigen Kältemittelvolumen VL in Bezug auf das innere















wobei q der Dampfanteil, % die Dichte und h die spezifische Enthalpie des Kältemittels im Kältemit-
telsammler ist.
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Kältemittelverdichter-Komponentenmodell
Die TIL Suite [2016] bietet zur Beschreibung von Kältemittelverdichtern zwei Modellierungsansätze.
Diese zwei Modellierungsansätze sind zum einen eine physikalisch motivierte Modellierungsmethode
auf Basis der Beschreibung von Verlusten im Verdichter (z.B.: mechanische Reibung, interne Leckage,
Rückexpansion usw., s. Gräber [2014], Schedel [2015]) und zum anderen eine Modellierungsmetho-
de auf Basis der Beschreibung von äußeren Verdichter-Bewertungsgrößen bzw. -Wirkungsgraden,
s. Försterling [2003].
Das in der vorliegenden Arbeit eingesetzte Komponentenmodell des Kältemittelverdichters baut auf
der Modellierungsmethode auf Basis der Beschreibung von äußeren Verdichter-Bewertungsgrößen bzw.
-Wirkungsgraden auf. Diese äußeren Bewertungsgrößen bzw. Wirkungsgrade zur Charakterisierung
des Kältemittelverdichters sind der effektive Liefergrad λeff, der effektive isentrope Gütegrad ηeff,is
und der isentrope Verdichterwirkungsgrad ηis. Mit Hilfe dieser Bewertungsgrößen wird der Verdichter
vollständig als Funktion des Ansaugzustandes hs(ps, Ts), dem Verdichtungsenddruck pd sowie der
Verdichterdrehzahl n beschrieben, s. Försterling [2003].
Das Kältemittelverdichter-Komponentenmodell kann als Einstoff- aber auch als Mehrstoffsystem
betrachtet werden, wobei analog zur VLE-Basiszelle für das Mehrstoffsystem die massenbezogenen
Anteile der einzelnen Stoffkomponenten in den Stoffströmen mit den jeweiligen Massenanteilen ξk
beschrieben werden. Im Bilanzraum des Kältemittelverdichter-Modells wird keine Masse gespeichert
(s. stationäre Massenbilanz in Gleichung (B.45)), wodurch die Massenanteile des Stoffstroms am
Eintritt gleich der Massenanteile am Austritt sind. Infolgedessen wird nachfolgend auf die Darstellung
des Mehrstoffsystems verzichtet und das Komponentenmodell des Kältemittelverdichtersl allein auf
Basis des Einstoffsystems beschrieben.










Abbildung B.7.: Bilanzraum des Kältemittelverdichter-Komponentenmodells.
Der erste Hauptsatz der Thermodynamik in der stationären Form ist für das Verdichtermodell
aus Abbildung B.7 wie folgt formuliert:
0 = ṁein · hein − ṁaus · haus + Pmech − Q̇V , (B.41)
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wobei mit Q̇V der Wärmeverlust bzw. Verlustwärmestrom über das Verdichtergehäuse an die
Umgebung berücksichtigt wird, welcher aus der Differenz von Wellenleistung und des zu- und
abgeführten Enthalpiestroms bestimmt wird:
Q̇V = Pmech + ṁeff · (hs − hd) = 2 · π · |M | · n+ ṁeff · (hs − hd) . (B.41a)
Der oben bereits erwähnte effektive Liefergrad λeff bildet das Verhältnis aus effektiv gefördertem
Kältemittelmassenstrom zum theoretisch möglichen Fördermassenstrom:
λeff =
ṁeff
VH · n · z · % (ps, Ts)
. (B.42)
Daneben wird mit dem effektiven isentropen Gütegrad ηeff,is das Verhältnis zwischen der theo-
retischen isentropen Vergleichsleistung und der Wellenleistung beschrieben, wobei die theoretische
isentrope Vergleichsleistung auf die Ansaugbedingung hs(ps, Ts), den Druck am Druckstutzen pd




= ṁeff · [(hd)s=konst − hs]2 · π · |M | · n . (B.43)
Der isentrope Verdichterwirkungsgrad ηis,V drückt das Verhältnis zwischen der Enthalpieerhöhung






Die Massenerhaltung ist im Kältemittelverdichter-Modell stationär formuliert:
0 = ṁein − ṁaus , (B.45)
womit resultierend gilt:
ṁaus = ṁein = ṁeff . (B.46)
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Wasserpumpen-Komponentenmodell
Das prinzipielle Kontrollvolumen des Wasserpumpen-Komponentenmodells ist in Abbildung B.8
dargestellt. Das skizzierte Kontrollvolumen zeigt für die Fluidströmung der einleitend genannten
inkompressiblen Flüssigkeit die über die Systemgrenzen tretenden Größen: Massenstrom ṁ, spe-










Abbildung B.8.: Kontrollvolumen des Wasserpumpen-Komponentenmodells.
Der erste Hauptsatz der Thermodynamik in der instationären Form ist für das Wasserpumpen-




= ṁein · (hein − h)− ṁaus · (haus − h) + Pmech , (B.47)
wobei die mechanische Pumpenantriebsleistung Pmech die Summe aus hydraulischer Förderleis-
tung Phyd und Pumpenverlustleistung PV ist:
Pmech = Phyd + PV (B.47a)
und die hydraulische Pumpenförderleistung definiert ist durch:
Phyd = V̇ ·∆p = ṁ · % ·∆p . (B.47b)
Die Änderung der Förderhöhe bzw. der Druckerhöhung ∆p zu Fördervolumenstrom V̇ kann mit
Hilfe eines spezifischen Kennfeldes, einer spezifisch konstruierten Pumpenkennlinie oder alternativ
mit der folgenden allgemeinen Pumpenkennlinie (für Strömungsmaschinen) beschrieben werden:




Dabei beschreibt dp0,nom (nnom) den Schnittpunkt der nominellen Pumpenkennlinie mit der Ordinate
bei maximaler Förderhöhe bzw. Druckerhöhung und V̇0,nom (nnom) den Schnittpunkt der nominellen
Pumpenkennlinie mit der Abszisse bei maximalem Fördervolumenstrom.
Auf Basis des Newtonschen-Ähnlichkeitsgesetzes, hier auch als Drehzahl-Affinitätsgesetz be-
kannt (s. Pfleiderer u. Petermann [2005], Sigloch [2006]), sind Pumpenkennlinien bei veränderlicher
Pumpendrehzahl n innerhalb eines Bereiches ohne Kavitation und geringer Fluidzähigkeit aneinander
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gebunden durch:





∆p0 (n) = ∆p0,nom (nnom) ·








wobei an dieser Stelle zusätzlich die Änderung der Fluiddichte % (p, T ) bei unterschiedlichem Druck p
und unterschiedlicher Temperatur T zum nominellen Zustand %nom (pnom, Tnom) berücksichtigt
wird.
Ausgehend von den Modellannahmen aus Gleichung (B.49a) und Gleichung (B.49b) kann die
Pumpenkennlinie aus Gleichung (B.48) in Abhängigkeit von der Pumpendrehzahl n formuliert
werden zu:
∆p (n) = ∆p0,nom (nnom )
(








nnom · V̇ (n)
n · V̇0,nom (nnom)
)]
. (B.50)
Daneben erfolgt die Berechnung der Pumpenverlustleistung in Abhängigkeit von der Pumpen-




















Hierbei wird wiederum die Änderung der Fluiddichte % (p, T ) bei verändertem Druck p und verän-
derter Temperatur T zum nominellen Zustand %nom (pnom, Tnom) berücksichtigt. Der Exponent i in
Gleichung (B.51) ist in der Theorie der Drehzahl-Affinitätsgesetze mit i=3 definiert, s. Pfleiderer u.
Petermann [2005], Sigloch [2006]. In der praktischen Anwendung hat sich, nach erfolgreicher Kali-
brierung des Modells auf spezifische Wasserpumpen, jedoch ein Exponent von i=2,4 als wesentlich
zielgenauer herausgestellt.
Die Pumpenverlustleistung PV kann, wie auch die charakteristische Pumpenkennlinie, durch eine
eigens definierte Funktion, ein spezifisches Kennfeld oder alternativ durch folgende Funktion in
Abhängigkeit der Pumpendrehzahl n bestimmt werden:




















Die Massenbilanz der inkompressiblen Fluidströmung wird im Wasserpumpen-Modell zum einen
stationär, durch Vernachlässigung der thermischen Ausdehnung, wie folgt beschrieben:
dM
dt
= 0 = ṁein − ṁaus, (B.54a)
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oder zum anderen instationär, durch Berücksichtigung der thermischen Ausdehnung der Flüssigkeit
und unter Verwendung des isobaren Ausdehnungskoeffizienten β, ausgedrückt durch:
dM
dt
= −β · % · V · dT
dt
= ṁein − ṁaus . (B.54b)
Daneben ist die Impulsbilanz mit Berücksichtigung der drehzahlabhängigen Pumpenförderhöhe
bzw. Pumpendruckerhöhung ∆p (n) wie folgt formuliert:
paus = pein + ∆p (n) . (B.55)
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Lüfter-/Gebläse-Komponentenmodell
Der prinzipielle Bilanzraum des Lüfter- bzw. Gebläse-Komponentenmodells zeigt Abbildung B.9.
Dargestellt sind die grundlegenden über die Systemgrenzen tretenden Größen der betrachteten
feuchten Luftströmung (Gas-Dampf-Gemisch): Massenstrom ṁ, spezifische Enthalpie h und Druck p
sowie die zugeführte mechanische Antriebsleistung Pmech des Lüfter- bzw. Gebläsemodells.
Der Stoffstrom der feuchten Luft wird hier als ideales Gemisch aus trockener Luft und Wasserdampf
betrachtet. Infolge dieser Mehrstoffbetrachtung umfassen die Massenströme ṁA und ṁB die Summe









Abbildung B.9.: Bilanzraum des Lüfter-/Gebläse-Komponentenmodells.
Für den in Abbildung B.9 dargestellten Bilanzraum des Lüfter- bzw. Gebläse-Komponentenmodells













+ Pmech . (B.56)
Die zugeführte mechanische Antriebsleistung bildet dabei die Summe aus hydraulischer Förderleistung
und Lüfter- bzw. Gebläseverlustleistung:
Pmech = Phyd + PV , (B.56a)
wobei sich die hydraulische Förderleistung berechnet nach:
Phyd = V̇ ·∆p = ṁ · % ·∆p (B.56b)
und die Verlustleistung aus der Summe von Schaufelverlusten PV,b und Stoßverlusten PV,i bestimmt
wird:
PV = PV,b + PV,i . (B.56c)
Mit Hilfe der Ähnlichkeitsgesetze (vgl. Gleichung (B.49a) und Gleichung (B.49b) und s. Petermann
[1988], Bommes u. a. [1994], Pfleiderer u. Petermann [2005] sowie Sigloch [2006]), hier auch als




%nom (pnom, Tnom) ·∆p (n)
% (p, T ) ·∆pnom (nnom)
· % (p, T ) · V̇nom (nnom) . (B.57)
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Hierbei wird in Gleichung (B.57) mit ∆p (n) die vorliegende Druckerhöhung und mit ∆pnom und V̇nom
ein nomineller Arbeitspunkt auf der charakteristischen Lüfter- bzw. Gebläsekennlinie bei nomineller
Lüfter- bzw. Gebläsedrehzahl nnom beschrieben (s. Lüfter- bzw. Gebläse-Kennlinienkonstruktion aus
TIL Suite [2016]). Zudem wird mit % (p, T ) die Änderung der Fluiddichte bei verändertem Druck p
und veränderter Temperatur T zum nominellen Zustand %nom (pnom, Tnom) berücksichtigt.
Die Verlustleistungsanteile Schaufelverluste PV,b und Stoßverluste PV,i (s. Petermann [1988],
Pfleiderer u. Petermann [2005] und Sigloch [2006])) werden im Lüfter- bzw. Gebläsemodell auf Basis







· Phyd-max , (B.58)
wobei Phyd-max die maximale hydraulische Leistung des Lüfters bzw. Gebläses entsprechend der cha-
rakteristischen Lüfter- bzw. Gebläsekennlinie ist. Der maximale hydraulische Wirkungsgrad ηhyd-max
wird im Punkt der zuvor bestimmten maximalen hydraulischen Leistung mit der dort vorliegenden





Die Schaufelverluste berechnen sich auf Basis der nominellen Verlustleistung PV,nom mit:






und die Stoßverluste nach:






Der Exponent i in der Berechnung der Schaufelverluste PV,b und der Faktor ai in der Berechnung
der Stoßverluste PV,i sind nicht durch feste Werte definiert und können in einem Bereich von i=1,8...2
und ai=0,5...0,9 variieren, s. Petermann [1988], Pfleiderer u. Petermann [2005]. In der praktischen
Anwendung haben sich, nach erfolgreicher Kalibrierung des Modells auf spezifische Lüfter bzw.
Gebläse, in guter Näherung jedoch die Werte von i=2,3 und ai=0,4 als wesentlich zielgenauer
herausgestellt.
Daneben ist V̇ der vorliegende Lüfter- bzw. Gebläse-Fördervolumenstrom und V̇hyd-max der
maximale Fördervolumenstrom entsprechend der charakteristischen Lüfter- bzw. Gebläsekennlinie
(infolge einer Lüfter- bzw. Gebläsedrehzahländerung sind diese nach den Proportionalitätsgesetzen
umzurechnen).
Die Massenerhaltung des geförderten Stoffgemisches trockene Luft und Wasserdampf (Strömung









B.1. Kälte- und Kühlmittelkreislauf
Die Impulsbilanz ist bei vorliegender Druckerhöhung ∆p (n) wie folgt formuliert:
paus = pein + ∆p (n) . (B.62)
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B.2. Fahrzeuginnenraum
Das in Kapitel 2 vorgestellte Simulationsmodell des Omnibusinnenraums basiert auf einer Modell-
bibliothek für die Innenraumsimulation mit der vorrangigen Ausrichtung auf die mobile Anwendung.
Diese Innenraummodellbibliothek wurde im Zusammenhang mit der vorliegenden Arbeit als Erwei-
terungsmodellbibliothek für die Komponentenbibliothek TIL Suite [2016] entwickelt. Neben dem in
der vorliegenden Arbeit gezeigtem Omnibusinnenraummodell (s. Abbildung 2.14) kann mit Hilfe
dieser Innenraummodellbibliothek ebenso der Innenraum von Personenkraftwagen, Personenzügen
(auch Tram), Lastkraftwagen sowie der Aufbau von Kühlfahrzeugen simuliert werden.
Die Modellierung der verschiedenen zuvor genannten Innenraummodelle basiert grundlegend auf
vier Basiselementen: (1) Element für Innenraumluft, (2) Element für Wandungen, (3) Element für
Verglasungen bzw. Scheiben und (4) Element für Einbauten.
Neben diesen aufgezählten Basiselementen werden Insassen als ein weiteres Element im Innen-
raummodell berücksichtigt. Dabei ist das Insassenelement im Wesen nicht mit den zuvor aufgezählten
Basiselementen vergleichbar, da in diesem Element keine Erhaltungsgleichungen formuliert werden.
Das Insassenelement dient allein zur Beschreibung insassenbasierter Randbedingungen und ist Quelle
für sensible und latente Wärme sowie für langwellige Wärmestrahlung.
Für die gerade aufgezählten Basiselemente: (1) Innenraumluft, (2) Wand, (3) Scheibe und (4) Ein-
bauten werden nachfolgend die grundlegenden Erhaltungs- und Transportgleichungen beschrieben.
Basiselement für Innenraumluft
Das Innenraumluft-Basiselement basiert grundlegend auf dem bereits weiter oben genannten Fluid-
typ der feuchten Luft (Gas-Dampf-Gemisch). Das prinzipielle Kontrollvolumen des Innenraumluft-
Basiselementes zeigt Abbildung B.10.
Das System wird hier als Mehrstoffsystem betrachtet, womit ebenso die über die Systemgrenzen
des Kontrollvolumens tretenden Massenströme (hier ṁA und ṁB) als Mehrstoffströme behandelt
werden. Die massenbezogenen Anteile der einzelnen Stoffkomponenten im System und in den
Stoffströmen werden mit dem jeweiligen Massenanteil ξk beschrieben, wobei der Index k die Anzahl
der Stoffkomponenten kennzeichnet.
Neben den Stoffströmen (ṁA und ṁB) kann sowohl eine Vielzahl konvektiver Wärmeströme (Q̇K)
als auch latente Wärme aufgrund eines Wasserdampfmassenstroms (ṁD · hD) über die Systemgrenze
des Innenraumluft-Basiselementes treten.
Für die nachfolgende Beschreibung des Innenraumluft-Basiselementes soll sich die Betrachtung
des Mehrstoffsystems auf die wesentlichen Stoffkomponenten trockene Luft und Wasserdampf zur























Abbildung B.10.: Kontrollvolumen des Innenraumluft-Basiselementes
(Reduzierte Darstellungsform mit zwei Massenströmen ṁA und ṁB,
keine Einschränkung der Allgemeinheit von weiteren Massenströmen).
Der erste Hauptsatz der Thermodynamik formuliert sich für das in Abbildung B.10 dargestellte
Kontrollvolumen des Innenraumluft-Basiselementes zu:
M · dh
dt







+ V · dp
dt
, (B.63)
wobei für das hier betrachtete Mehrstoffsystem der feuchten Luft, als ideales Gemisch aus trockener



















ξkB · hkB . (B.63d)
Die latente Wärme ṁD ·hD resultiert hier aus der Abgabe von Wasserdampf durch Insassen infolge
von Atmung und Transpiration. Die von den Insassen abgegebene sensible Wärme wird daneben in
der Summe der konvektiven Wärmeströme ∑
j(Q̇K)j berücksichtigt.









ṁkB + ṁD , (B.64)
140
Anhang B. Beschreibung der Simulationsmodelle
wobei die zeitliche Änderung der Masse M im Kontrollvolumen gleich dem konstant angenommenen
Volumen und der Änderung der Fluiddichte entspricht:
dM
dt
= V · d%
dt
. (B.64a)
Die Berechnung der zeitlichen Fluiddichteänderung erfolgt explizit durch die partiellen Ableitungen




























Die Masse M des Fluids berechnet sich für das Kontrollvolumen nach:
M = V · % . (B.64c)
Daneben berechnet sich der Druck des Fluids im Kontrollvolumen symmetrisch aus den Druckzu-
ständen an der Bilanzgrenze A und der Bilanzgrenze B:
p = pA + pB2 . (B.65)












· ṁB , (B.66)
wobei die Summe aller Massenanteile gerade eins ergibt:∑
k
ξk = 1 . (B.66a)
Für die Bestimmung der spezifischen Enthalpie, welche mit einem dem System verlassenden
Massenstrom transportiert wird, ist im Innenraumluft-Basiselement das Diskretisierungsschema
nach der Finite-Volumen-Methode (Patankar [1980], Polifke u. Kopitz [2009]) implementiert. Auf
Basis dieses Diskretisierungsschemas gilt für die spezifische Austritts-Enthalpie und einen über die
Bilanzgrenze A aus dem System tretenden Massenstrom:
hA = haus = h (B.67a)
und für einen über die Bilanzgrenze B aus dem System tretenden Massenstrom:
hB = haus = h . (B.67b)
Ebenso gilt für einen über die Bilanzgrenze A aus dem System tretenden Massenstrom:
ξkA = ξaus = ξk (B.68a)
und für einen über die Bilanzgrenze B aus dem System tretenden Massenstrom
ξkB = ξaus = ξk . (B.68b)
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Die Erhaltung des Impulses ist im Innenraumluft-Basiselement ohne Berücksichtigung von Verlus-
ten formuliert und lautet:
pA = pB . (B.69)
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Basiselement für Wand
Das Wand-Basiselement wird im Innenraummodell für jede festkörperbasierte und für Wärmestrah-
lung undurchlässige Trennung (opaker Festkörper) des Innenraumluftvolumens zur Umgebung einge-
setzt, z.B. Dach, Seitenwände und Boden. Das prinzipielle Kontrollvolumen des Wand-Basiselementes
sowie die über die Systemgrenze Wandaußenseite (Index wa) und Wandinnenseite (Index wi) treten-
den Wärmeströme zeigt Abbildung B.11a. Daneben veranschaulicht Abbildung B.11b die Modellie-
rungsmethode des Wand-Basiselementes in einem 3-Schicht-Aufbau mit Hilfe der Darstellung eines
thermischen Ersatzschaltbildes.
TU TL





















Abbildung B.11.: Kontrollvolumen und thermisches Ersatzschaltbild des Wand-Basiselementes (Bezeich-
nung Wärmeströme über Systemgrenzen des Kontrollvolumens: Index K für konvektiven Wärmestrom, Index S
für kurzwellige Solarstrahlung und Index R für langwellige Wärmestrahlung; Thermisches Ersatzschaltbild
im 3-Schicht-Wandaufbau ohne Darstellung von Kontaktwiderständen).
Der erste Hauptsatz der Thermodynamik in der instationären Form lautet für das in Abbil-
dung B.11a dargestellte Kontrollvolumen des Wand-Basiselementes:
dU
dt
= Q̇K-wa + Q̇S-wa + Q̇R-wa + Q̇K-wi + Q̇S-wi + Q̇R-wi . (B.70)
Für das daneben in Abbildung B.11b dargestellte thermische Ersatzschaltbild im 3-Schicht-




= Q̇K-wa + Q̇S-wa + Q̇R-wa + Q̇21 , (B.71a)




= Q̇12 + Q̇32 , (B.71c)




= Q̇23 + Q̇K-wi + Q̇S-wi + Q̇R-wi . (B.71e)
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Die Wärmekapazität Cw der jeweiligen Wandschicht bestimmt sich dabei aus seiner spezifischen
Wärmekapazität cv und seiner Masse M :
Cw = cv ·M . (B.71f)
Die einzelnen Wärmeströme an der Systemgrenze Wandaußen- (Index wa) sowie Wandinnenseite
(Index wi) sind der Wärmestrom aufgrund von konvektivem Wärmeübergang Q̇K, der Wärmestrom
aufgrund absorbierter kurzwelliger Solarstrahlung Q̇S und der Wärmestrom aufgrund langwelliger
Wärmestrahlung Q̇R.
Die konvektiven Wärmeströme Q̇K-wa und Q̇K-wi werden an der Wandaußen- bzw. Wandinnenseite
mit Hilfe der treibenden Temperaturdifferenzen zwischen Umgebungsluft- und Oberflächentemperatur
der Wandaußenseite (TU − Twa) bzw. Innenraumluft- und Oberflächentemperatur der Wandinnenseite
(TL − Twi) berechnet:
Q̇K-wa = αwa · Awa · (TU − Twa) , (B.72a)
Q̇K-wi = αwi · Awi · (TL − Twi) . (B.72b)
Der konvektive Wärmeübergangskoeffizient an der Wandaußen- bzw. Wandinnenseite ist αwa bzw.
αwi und die Wärmeübertragungsfläche an der Wandaußen- bzw. Wandinnenseite ist Awa bzw. Awi.
Die Wärmeströme Q̇S-wa und Q̇S-wi aufgrund von absorbierter kurzwelliger Solarstrahlung an der
Wandaußen- sowie Wandinnenseite bestimmen sich nach:
Q̇S-wa = aS ·
(
Awa · q̇S-diff + Aprojwa · q̇S-dir
)
, (B.73a)
Q̇S-wi = pT · Q̇trans . (B.73b)
Dabei ist aS der Absorptionsgrad der Wandaußenoberfläche und pT ein fester, mittlerer erwarteter
bzw. angenommener Sichtfaktor der durch die Scheiben-Basiselemente transmittierten Solarstrah-
lung Q̇trans.
Der Absorptionsgrad aS der Wandaußenoberfläche wird von Material und Oberflächenbeschaf-
fenheit bestimmt, wobei hier die Wand als diffuser Absorber bzw. grauer Körper betrachtet wird
und nach dem Kirchhoffschen Satz der mittlere Absorptionsgrad gleich dem Emissionsgrad ist,
s. Bošnjaković u. Knoche [1998], Baehr u. Stephan [2006], Polifke u. Kopitz [2009], Stephan u. a.
[2012], Köhler [2014].
Der Faktor pT dient daneben zur Reduzierung des Parametrierungsaufwandes und der Berechnung
von geometrischen Sichtfaktoren. Die exakte Beschreibung der sichtbaren Innenflächen für die
transmittierte Solarstrahlung basierend auf Sichtfaktoren bzw. Einstrahlzahlen ist sehr aufwendig
und erfordert ein genaues Wissen über die geometrischen Lagedaten aller Innenflächen. Mit Hilfe
von pT wird auf die Parametrierung von geometrischen Lagedaten verzichtet und die Verteilung
der auftreffenden transmittierten Solarstrahlung bzw. des resultierenden Wärmestroms Q̇trans auf
mögliche Flächen im Innenraum fest vorgegeben. Der anteilige Wärmestrom Q̇S-wi wird hierbei an
der Wandinnenseite vollständig absorbiert.
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Der Wärmestrom aufgrund von transmittierter Solarstrahlung Q̇trans kann auf mehrere Innenraum-
flächen auftreffen bzw. verteilt werden, dabei gilt für den mittleren erwarteten bzw. angenommenen
Sichtfaktor pT für n sichtbare und bestrahlte Flächen:∑
n
( pT )n = 1 . (B.73c)
Daneben berechnet sich der absorbierte Wärmestrom Q̇S-wa an der Wandaußenseite aus dem
Anteil der diffusen Solarstrahlungsdichte q̇S-diff mit der gesamten Wandaußenoberfläche Awa und aus
dem Anteil der direkten Solarstrahlungsdichte q̇S-dir mit der projizierten Wandaußenoberfläche Aprojwa
entsprechend des vorliegenden Einstrahlwinkels φ:
Aprojwa = Awa · cos (φ) (B.73d)
mit
cos (φ) = [ sin (γ) · cos (β) + cos (γ) · sin (β) · cos (ψ − α) ] . (B.73e)
Dabei ist α der Azimut der Wandaußenflächennormale, β der Anstellwinkel der Wandaußenfläche
zur Horizontalen, γ die Sonnenhöhe und ψ der Azimut der Sonne, s. Großmann [2013].
Der Wärmestrom aufgrund von langwelliger Wärmestrahlung an der Wandaußen- bzw. Wandin-
nenseite ist Q̇R-wa bzw. Q̇R-wi. Die zur Berechnung von Q̇R-wa und Q̇R-wi zugrunde liegende allgemeine
Relation für den langwelligen Strahlungswärmeaustausch zwischen zwei isothermen, grauen und













wobei keine weitere Wechselwirkung mit anderen strahlenden Flächen auftritt, s. Baehr u. Stephan
[2006], Polifke u. Kopitz [2009], Stephan u. a. [2012], Köhler [2014]. Dabei ist σ die Stefan-Boltzmann-
Konstante, T1 und T2 die Oberflächentemperaturen und ε1 sowie ε2 die Emissionsgrade der Flächen A1
und A2. Daneben ist F12 der Sichtfaktor (Einstrahlzahl) der beiden Flächen A1 und A2 zueinander.
An der Wandaußenseite wird für die Berechnung des Wärmestroms Q̇R-wa aufgrund der langwelli-
gen Umgebungswärmestrahlung angenommen, dass die gerade betrachtete Wandaußenfläche Awa
vollständig von der Umgebung umschlossen ist und somit für den Sichtfaktor F12=1 gilt (Hemisphäre
bzw. Halbkugel). Weiterhin wird vorausgesetzt, dass die Fläche der Umgebung viel größer als die
gerade betrachtete Wandaußenfläche ist: AU  Awa. Aufgrund dieser Annahmen folgt für die
Berechnung von Q̇R-wa aus Gleichung (B.74):
Q̇R-wa = εwa · Awa · σ ·
(
T 4U − T 4wa
)
, (B.75)
wobei εwa der Emissionsgrad und Twa die Temperatur der Wandaußenfläche ist, s. Baehr u. Stephan
[2006], Polifke u. Kopitz [2009], Stephan u. a. [2012], Köhler [2014].
Die Berechnung des Wärmestroms Q̇R-wi aufgrund des langwelligen Strahlungswärmeaustausches
auf der Wandinnenseite erfolgt auf Basis der nachstehenden Ersatzberechnungsmethode mit Hilfe
eines virtuellen grauen Körpers.
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Die Bestimmung von Sichtfaktoren (Einstrahlzahlen) zwischen den Flächen im Innenraum (Mehr-
flächenstrahlungsaustausch) ist komplex und erfordert ein genaues Wissen über die geometrischen
Lagedaten aller Innenflächen zur grafischen, numerischen oder analytischen Auswertung des Dop-
pelintegrals, s. Baehr u. Stephan [2006], Polifke u. Kopitz [2009], Stephan u. a. [2012], Köhler [2014].
Damit an dieser Stelle der Parametrierungs- und Berechnungsaufwand reduziert werden kann, ist
für den langwelligen Strahlungswärmeaustausch im Innenraum eine Ersatzberechnungsmethode in
Anlehnung an das 2-Stern-Modell von Feist [1994] implementiert.
Nach dem Ansatz von Feist [1994] wird der Strahlungswärmeaustausch zwischen den Innenraum-
flächen nicht direkt, sondern durch Zwischenabsorption mit einem virtuellen, masselosen, idealen
schwarzen Körper beschrieben, welcher das Innenraumvolumen ausfüllt und eine einzige virtuelle
Temperatur besitzt. Abweichend zu Feist [1994] soll an dieser Stelle das Innenraumvolumen durch
einen virtuellen, masselosen grauen Körper ausgefüllt werden.
Auf Basis der Ersatzberechnungsmethode nach Feist [1994] und den hier angenommenen virtuel-
len, masselosen grauen Körper soll gelten, dass jeder Innenraumfläche Aj eine gleiche ebene oder
gekrümmte parallele Fläche des virtuellen grauen Körpers AV,j gegenübersteht und beide Flächen
gleich groß sind. Für diese Annahme gleicher gegenüberstehender Flächen soll ebenso gelten, dass
jede Innenraumfläche Aj ausschließlich die parallele und gleich große gegenüberliegende Fläche AV,j
des virtuellen grauen Körpers wahrnehmen kann, wodurch der Sichtfaktor F12=1 ist, vgl. Baehr u.
Stephan [2006], Polifke u. Kopitz [2009], Stephan u. a. [2012], Köhler [2014].
Aus dem Zusammenhang gleicher gegenüberstehender Flächen folgt:




















und das die Gesamtanzahl n aller Innenflächen aus der jeweiligen Anzahl der spezifischen Innenflächen:
r für die Anzahl der Wandinnenflächen, s für die Anzahl der Scheibeninnenflächen, t für die Anzahl
der Einbauten-Oberflächen und w für die Anzahl der Insassen resultiert:
n = r + s+ t+ w . (B.76c)
Dabei ist ∑j AV,j die Summe aller Flächeninhalte des virtuellen grauen Körpers und ∑j Aj die
Summer aller Flächeninhalte der spezifischen Innenflächen von Wänden∑k Awi,k und Scheiben∑lAfi,l
sowie die Oberflächen von Einbauten ∑mAeo,m und Insassen ∑uAh,u. Hierzu soll zudem festgelegt
sein, dass den einzelnen Elementen von Aj jeweils die Elemente von Awi,k, Afi,l, Aeo,m sowie Ah,u
einmalig und eindeutig zugeordnet sind und das die jeweiligen Elemente von AV,j gleich den jeweiligen
Elementen von Aj entsprechen.
Neben der zuvor beschriebenen Flächenzuordnung der spezifischen Innenraumflächen von Wänden,
Scheiben, Einbauten sowie der Insassen, werden in gleicher Weise ebenso die Temperaturen und
die Emissionsgrade der spezifischen Innenraumflächen zu Tj und zu εj zusammengefasst, wobei die
Zuordnung gleich der Zuordnung des spezifischen Flächenelementes sein muss.
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Bei dem Ansatz von Feist [1994] besitzt der virtuelle schwarze Körper und alle seine Flächen
die gleiche virtuelle Temperatur. Abweichend hierzu wird in der hier implementierten Berechnungs-
methode angenommen, dass jede Fläche AV,j des virtuellen grauen Körpers eine andere virtuelle
Temperatur TV,j besitzen kann. Diese Annahme basiert darauf, dass alle Innenflächen im Innenraum
unterschiedliche Temperaturen aufweisen können und somit jede einzelne Innenraumfläche eine
andere durchschnittliche Temperatur aller anderen Innenraumflächen wahrnehmen kann.
Infolge der zuvor genannten Annahme berechnet sich die virtuelle Temperatur der jeweiligen
Fläche AV,j des virtuellen grauen Körpers in Relation zu den Flächeninhalten nach:
TV,j =
∑n
i=1,i6=j (Ti · Ai)∑n
i=1,i6=j Ai
. (B.77)
Analog zur virtuellen Temperatur TV,j bestimmt sich der Emissionsgrad der jeweiligen Fläche AV,j
des virtuellen grauen Körpers mit:
εV,j =
∑n
i=1,i6=j (εi · Ai)∑n
i=1,i6=j Ai
. (B.78)
Auf Basis der zuvor beschriebenen Größen AV,j, TV,j und εV,j der Ersatzberechnungsmethode
mit dem virtuellen, masselosen grauen Körper sowie auf Grundlage von Gleichung (B.74) berechnet
sich der Wärmestrom Q̇R aufgrund des langwelligen Strahlungswärmeaustausches zwischen einer
beliebigen Innenraumfläche Aj (z.B. hier eine Wandinnenfläche) und der gegenüberstehenden gleich





+ 1εV,j − 1
· Aj ·
(
T 4V,j − T 4j
)
. (B.79)
Die Energieerhaltung des langwelligen Strahlungswärmeaustausches lautet:
n∑
j=1
Q̇R,j = 0 . (B.79a)













Die Länge l und der Querschnitt A sind hier die Geometriegrößen und λ die Wärmeleitfähigkeit des
betrachteten Wandabschnittes.
Ausgehend von Gleichung (B.80) und Gleichung (B.80a) bestimmt sich beispielsweise der Wärme-
strom zwischen Wandschicht 1 und Wandschicht 2 nach:
Q̇12 =
2 · (T1 − T2)
(R1 +R2)
. (B.81)
Analog zu Gleichung (B.81) werden ebenso die Wärmeströme Q̇21, Q̇23 und Q̇32 berechnet.
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Basiselement für Scheiben
Das Scheiben-Basiselement wird im Innenraummodell für jede festkörperbasierte und für Wärme-
strahlung durchlässige Trennung (nicht opaker Festkörper) des Innenraumluftvolumens zur Umgebung
eingesetzt, z.B. Frontscheibe, Seitenscheiben, Glasschiebedach und Heckscheibe. Das prinzipielle
Kontrollvolumen des Scheiben-Basiselementes und die über die Systemgrenze Scheibenaußen- (In-
dex fa) und Scheibeninnenseite (Index fi) tretenden Wärmeströme zeigt Abbildung B.12a. Daneben
veranschaulicht Abbildung B.12b die Modellierungsmethode des Scheiben-Basiselementes in einem
















Abbildung B.12.: Kontrollvolumen und thermisches Ersatzschaltbild des Scheiben-Basiselementes (Be-
zeichnung Wärmeströme über Systemgrenzen des Kontrollvolumens: Index K für konvektiven Wärmestrom,
Index S für kurzwellige Solarstrahlung und Index R für langwellige Wärmestrahlung; Thermisches Ersatz-
schaltbild im 1-Schicht-Scheibenaufbau).
Der erste Hauptsatz der Thermodynamik in der instationären Form lautet für das in Abbil-




= Q̇K-fa + Q̇S-fa + Q̇R-fa + Q̇K-fi + Q̇R-fi . (B.82)
Die Wärmekapazität Cf des Scheiben-Basiselementes bestimmt sich dabei aus seiner spezifischen
Wärmekapazität cv und seiner Masse M :
Cf = cv ·M. (B.82a)
Die einzelnen Wärmeströme an der Systemgrenze Scheibenaußen- (Index fa) und Scheibeninnensei-
te (Index fi) sind der Wärmestrom aufgrund von konvektivem Wärmeübergang Q̇K, der Wärmestrom
aufgrund absorbierter kurzwelliger Solarstrahlung Q̇S und der Wärmestrom aufgrund langwelliger
Wärmestrahlung Q̇R. Dabei wird hier vereinfacht angenommen, dass an der Scheibeninnenseite keine
durch andere Scheibenelemente transmittierte Solarstrahlung auftreffen und somit kein weiterer
Wärmestrom aufgrund kurzwelliger Solarstrahlung absorbiert werden kann.
Die konvektiven Wärmeströme Q̇K-fa und Q̇K-fi werden an der Scheibenaußen- bzw. Scheibenin-
nenseite mit Hilfe der treibenden Temperaturdifferenzen zwischen Umgebungsluft- und Oberflächen-
temperatur der Scheibenaußenseite (TU − Tfa) bzw. Innenraumluft- und Oberflächentemperatur der
Scheibeninnenseite (TL − Tfi) berechnet:
Q̇K-fa = αfa · Afa · (TU − Tfa) , (B.83a)
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Q̇K-fi = αfi · Afi · (TL − Tfi) . (B.83b)
Der konvektive Wärmeübergangskoeffizient an der Scheibenaußen- bzw. Scheibeninnenseite ist αfa
bzw. αfi und die Wärmeübertragungsfläche an der Wandaußen- bzw. Wandinnenseite ist Awa bzw.
Awi.
Der Wärmestrom Q̇S-fa aufgrund von absorbierter Solarstrahlung an der Scheibenaußenseite
bestimmen sich nach:
Q̇S-fa = aS ·
(
Afa · q̇S-diff + Aprojfa · q̇S-dir
)
, (B.84a)
wobei der Absorptionsgrad der Scheibenaußenoberfläche aS ist.
Der Absorptionsgrad aS der Scheibenoberfläche wird von Material und Oberflächenbeschaffenheit
bestimmt, wobei hier die Scheibe als diffuser Absorber bzw. grauer Körper betrachtet wird und nach
dem Kirchhoffschen Satz der mittlere Absorptionsgrad gleich dem Emissionsgrad ist, s. Bošnjaković
u. Knoche [1998], Baehr u. Stephan [2006], Polifke u. Kopitz [2009], Stephan u. a. [2012], Köhler
[2014].
Der absorbierte Wärmestrom Q̇S-fa berechnet sich aus dem Anteil der diffusen Solarstrahlungs-
dichte q̇S-diff mit der gesamten Scheibenaußenoberfläche Afa und aus dem Anteil der direkten
Solarstrahlungsdichte q̇S-dir mit der projizierten Scheibenaußenoberfläche Aprojfa entsprechend des
vorliegenden Einstrahlwinkels φ:
Aprojfa = Afa · cos (φ) (B.84b)
mit
cos (φ) = [sin (γ) · cos (β) + cos (γ) · sin (β) · cos (ψ − α)] . (B.84c)
Dabei ist α der Azimut der Wandaußenflächennormale, β der Anstellwinkel der Wandaußenfläche
zur Horizontalen, γ die Sonnenhöhe und ψ der Azimut der Sonne, s. Großmann [2013].
Daneben wird der transmittierte Solarstrahlungsanteil durch das Scheiben-Basiselement (geht
nicht in die Energieerhaltung in Gleichung (B.82) ein) mit Hilfe des Transmissionsgrades τS und den
zuvor genannten diffusen und direkten Solarstrahlungsdichten bestimmt:
Q̇trans = τS ·
(
Afa · q̇S-diff + Aprojfa · q̇S-dir
)
. (B.85)
Der Wärmestrom aufgrund von langwelliger Wärmestrahlung an der Scheibenaußen- bzw. Schei-
beninnenseite ist Q̇R-fa bzw. Q̇R-fi. Die zur Berechnung von Q̇R-fa und Q̇R-fi zugrunde liegende
allgemeine Relation für den Strahlungswärmeaustausch zwischen zwei grauen und diffus strahlenden
Flächen beliebiger Größe wurde bereits in der Beschreibung des Wand-Basiselementes vorgestellt,
s. Gleichung (B.74). Ebenso wurden bereits in der Beschreibung des Wand-Basiselementes die
Annahmen diskutiert, welche zu den Berechnungsgleichungen von Q̇R-fa und Q̇R-fi führen. Aufgrund
dessen werden nachfolgend allein die Gleichungen zur Berechnung der Wärmeströme Q̇R-fa und Q̇R-fi
dargestellt.
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Der Wärmestrom Q̇R-fa aufgrund von langwelliger Umgebungswärmestrahlung berechnet sich an
der Systemgrenze der Scheibenaußenseite wie folgt:
Q̇R-fa = εfa · Afa · σ ·
(
T 4U − T 4fa
)
, (B.86)
wobei εfa der Emissionsgrad und Tfa die Temperatur der Scheibenaußenfläche ist.
Die Berechnung des Wärmestroms Q̇R-fi aufgrund des langwelligen Strahlungswärmeaustausches
auf der Scheibeninnenseite erfolgt auf Basis der Ersatzberechnungsmethode mit Hilfe des virtuellen,
masselosen grauen Körpers. Diese Ersatzberechnungsmethode wurde bereits in der Beschreibung des





+ 1εV,j − 1
· Aj ·
(
T 4V,j − T 4j
)
. (B.87)
Dabei ist Q̇R,j der Wärmestrom aufgrund des langwelligen Strahlungswärmeaustausches zwischen
einer beliebigen Innenraumfläche Aj (z.B. hier eine Scheibeninnenfläche) und der gegenüberstehenden
gleich großen Fläche AV,j des virtuellen grauen Körpers. Der Emissionsgrad und die Oberflächentem-
peratur der beliebigen Innenraumfläche Aj ist εj und Tj. Daneben ist εV,j der Emissionsgrad und
TV,j die Oberflächentemperatur der gegenüberstehenden gleich großen Fläche AV,j des virtuellen
grauen Körpers.











Die Länge l und der Querschnitt A sind hier die Geometriegrößen und λ die Wärmeleitfähigkeit des
betrachteten Scheibenabschnittes.
Ausgehend von Gleichung (B.88) und Gleichung (B.88a) bestimmt sich beispielsweise der Wär-
mestrom zwischen der Scheibenaußenfläche mit Tfa und der mittleren Scheibentemperatur mit Tf
nach:
Q̇fa-f =
2 · (Tfa − Tf)
Rf
. (B.89)
Analog zu Gleichung (B.89) wird ebenso der Wärmestrom Q̇f-fi zwischen der mittleren Scheibentem-




Der prinzipielle Bilanzraum für das Einbauten-Basiselement ist in Abbildung B.13a dargestellt.
Dabei sind die über die Systemgrenze des Einbauten-Basiselementes tretenden Wärmeströme Q̇K-eo
aufgrund von konvektivem Wärmeübergang, Q̇S-eo aufgrund absorbierter kurzwelliger Solarstrahlung
und Q̇R-eo aufgrund langwelliger Wärmestrahlung abgebildet. Daneben zeigt Abbildung B.13b die












Abbildung B.13.: Bilanzraum und thermisches Ersatzschaltbild des Einbauten-Basiselementes. (Bezeich-
nung Wärmeströme über Systemgrenzen des Kontrollvolumens: Index K für konvektiven Wärmestrom,
Index S für kurzwellige Solarstrahlung und Index R für langwellige Wärmestrahlung
Der erste Hauptsatz der Thermodynamik in der instationären Form ist für das Einbauten-




= Q̇K-eo + Q̇S-eo + Q̇R-eo . (B.90)
Die Wärmekapazität Ce des Einbauten-Basiselementes bestimmt sich hierbei aus seiner spezifischen
Wärmekapazität cv und seiner Masse M :
Ce = cv ·M . (B.90a)
Der konvektive Wärmestrom Q̇K-eo an der Oberfläche Aeo (nur Oberfläche in Kontakt mit dem
Innenraumluftvolumen) des Einbauten-Basiselementes wird mit Hilfe der treibenden Temperaturdif-
ferenz zwischen Innenraumluft- und Oberflächentemperatur der Einbauten (TL − Teo) berechnet:
Q̇K-eo = αeo · Aeo · (TL − Teo) , (B.91)
wobei der konvektive Wärmeübergangskoeffizient an der Einbautenoberfläche αeo ist.
Der vollständig absorbierte Wärmestrom Q̇S-eo aufgrund der transmittierten Solarstrahlung durch
das Scheiben-Basiselement bestimmt sich nach:
Q̇S-eo = pT · Q̇trans , (B.92)
wobei pT ein fester, mittlerer erwarteter bzw. angenommener Sichtfaktor ist, s. Modellbeschreibung
Basiselement für Wand.
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Der letzte Term Q̇R-eo in der Energieerhaltung des Einbauten-Basiselementes ist der Wärmestrom
aufgrund von langwelliger Wärmestrahlung. Die für die Berechnung von Q̇R-eo zugrunde liegende
allgemeine Relation für den langwelligen Strahlungswärmeaustausch zwischen zwei grauen und diffus
strahlenden Flächen beliebiger Größe wurde bereits in der Beschreibung des Wand-Basiselementes
vorgestellt, s. Gleichung (B.74). Ebenso wurden bereits in der Beschreibung des Wand-Basiselementes
die Ersatzberechnungsmethode mit Hilfe des virtuellen, masselosen grauen Körpers diskutiert, welche
zur Bestimmung des langwelligen Strahlungswärmeaustausches zwischen den Innenraumflächen





+ 1εV,j − 1
· Aj ·
(
T 4V,j − T 4j
)
. (B.93)
Dabei ist Q̇R,j der Wärmestrom aufgrund des langwelligen Strahlungswärmeaustausches zwischen
einer beliebigen Innenraumfläche Aj (z.B. hier eine Einbautenoberfläche) und der gegenüberstehenden
gleich großen Fläche AV,j des virtuellen grauen Körpers. Der Emissionsgrad und die Oberflächentem-
peratur der beliebigen Innenraumfläche Aj ist εj und Tj. Daneben ist εV,j der Emissionsgrad und
TV,j die Oberflächentemperatur der gegenüberstehenden gleich großen Fläche AV,j des virtuellen
grauen Körpers.










Die Länge l und der Querschnitt A sind hier die Geometriegrößen und λ die Wärmeleitfähigkeit des
Einbauten-Basiselementes.
Ausgehend von Gleichung (B.94) und Gleichung (B.94a) bestimmt sich der Wärmestrom zwischen








Das für die vorliegende Arbeit entwickelte und in Kapitel 2 beschriebene Simulationsmodell des
elektrischen Fahrzeugbordnetzes basiert grundlegend auf der Bilanzierung der elektrischen Leistung
von Energieerzeuger, Energieverbraucher und Energiespeicher, s. Abbildung B.14.
Bilanzgrenze




Abbildung B.14.: Bilanzierungsgrenze für die Modellierung des elektrischen Bordnetzsystems.
Der Energieerzeuger ist im modellierten Fahrzeugbordnetz der Generator (G). Der Generator
(hier Summe aller tatsächlichen Generatoren) erzeugt die elektrische Leistung P elGen. Daneben sind
Energieverbraucher die in Abbildung B.14 dargestellten Elektromotoren (M). Diese Elektromo-
toren verbrauchen die elektrische Leistung P elZWP (Zusatzwasserpumpe), P elVWP (Vorwärmegerät-
Wasserpumpe), P elFB (Frontbox-Zuluftlüfter), P elRB (Aufdach-Zuluftlüfter) und P elVG (Verflüssiger-
bzw. Gaskühler-Gebläse). Zusätzlich wird mit P elRV eine zusammengefasste Bordnetzgrundlast als
elektrische Verbraucherleistung berücksichtigt, welche aus der Summe der Verbraucherlasten von
beispielsweise Fahrzeugbeleuchtung, Kraftstoffversorgungssystem, Betrieb diverser Steuergeräte usw.
resultiert.
Die elektrische Leistung des Energiespeichers bzw. der Fahrzeugstarterbatterie wird mit P elBat
beschrieben, wobei im Allgemeinen durch die Fahrzeugbatterie elektrische Energie bereitgestellt aber
auch verbraucht werden kann (Entladen bzw. Laden). Der Ladezustand der Batterie wird mit Hilfe
des SoC-Werts (State of Charge) angegeben. Der SoC berechnet sich nach:






IBat(t) dt , (B.96)
wobei der initiale Batterie-Ladezustand mit SoC(t0) vorgegeben wird und CBat die Nennkapazität
der Batterie ist.
Für die nachfolgende Beschreibung des elektrischen Bordnetzes soll zur Vereinfachung angenom-
men werden, dass der Batterie-Ladezustand SoC=1 und P elBat=0 ist. Weiterhin wird vorausgesetzt,
dass der gesamte elektrische Energieverbrauch der oben aufgezählten Energieverbraucher durch den
Energieerzeuger, also dem Generator erbracht werden kann (konventioneller Betrieb des elektrischen
Bordnetzes mit Starterbatterie). Für diese Annahmen bzw. Voraussetzung formuliert sich die Ener-
gieerhaltung (mit Vernachlässigung von P elBat) für die in Abbildung B.14 eingezeichnete Bilanzgrenze
zu:
0 = P elGen + P elZWP + P elVWP + P elFB + P elRB + P elVG + P elRV , (B.97)
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wobei die elektrische Leistung allgemein berechnet wird mit:
Pel = U · I . (B.97a)
Die Bestimmung der elektrischen Verbraucherleistung (nachfolgend P elMot) der oben aufgezähl-
ten Verbraucher bzw. Elektromotoren (Zusatzwasserpumpe PZWPel , Frontbox-Zuluftlüfter PFBel ,
Aufdach-Zuluftlüfter PRBel usw.) erfolgt auf Basis der erforderlichen mechanischen Antriebsleis-
tung Pmech des zuvor beschriebenen Wasserpumpen-Komponentenmodells und des Lüfter- bzw.
Gebläse-Komponentenmodells, s. Gleichung (B.47a) und Gleichung (B.56a). Die jeweilige Motordreh-
zahl n wird dabei durch das Steuersignal aus dem Modell des Klimatisierungsreglers (s. Kapitel 2.5)
vorgegeben. Aus der bekannten erforderlichen mechanischen Motorantriebsleistung Pmech und der
Motordrehzahl n wird resultierend das aktuelle Motordrehmoment M berechnet aus:
Pmech = 2 · π ·M · n . (B.98)
Auf Basis des aktuellen Motordrehmomentes M und der vorgegebenen Motordrehzahl n wird mit
Hilfe des Kennfeldes aus Abbildung B.16 der aktuelle Motorwirkungsgrad ηMot ermittelt. Mit diesem






Die Bestimmung der erforderlichen elektrischen Generatorleistung P elGen erfolgt mit Hilfe von
Gleichung (B.97) durch die Summierung aller zuvor berechneten elektrischen Verbraucherleistungen.
Für eine Spannungsstabilität im Bordnetz wird die Bordnetzspannung durch einen im Generator
integrierten Spannungsregler eingestellt, s. [Reif 2011]. Dieser Spannungsregler regelt in Millise-
kundenzyklen die Spannung in der Rotorwicklung, um die Bordnetzspannung aufrechtzuerhalten,
s. Meyer u. a. [2002], Reif [2011]. Aufgrund dieser sehr schnellen Spannungsregelung wird im Genera-
tormodell UGen = konstant angenommen. Entsprechend dieser konstant bekannten Generatorspan-
nung UGen wird mit Hilfe von Gleichung (B.97a) der erforderliche Generatorstrom IGen berechnet.
Auf Grundlage dieses berechneten Generatorstroms und der vorliegenden Generatordrehzahl (gegeben
durch Drehzahl der Verbrennungskraftmaschine und Riementrieb-Übersetzung) wird mit Hilfe des
Kennfeldes aus Abbildung B.15 der aktuelle Generatorwirkungsgrad ηGen ermittelt. Mit diesem
Generatorwirkungsgrad wird anschließend die erforderliche mechanische Generatorleistung PmechGen
bzw. das erforderliche Generatordrehmoment M berechnet aus:
PmechGen = 2 · π ·M · n =
1
ηGen




Das somit bestimmte Generatordrehmoment M wird anschließend mittels des Riementriebmodells
(s. Kapitel 2.7) als Anforderung an die Verbrennungskraftmaschine weitergegeben, wodurch resul-
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Abbildung B.15.: Wirkungsgrad-Kennfeld für einen typischen Generator
aus der Nutzfahrzeuganwendung nach Bosch [2002].
E-Motormodell-Wirkungsgrad
ηMotor


































Abbildung B.16.: Normiertes Wirkungsgrad-Kennfeld für einen typischen Elektromotor in Anlehnung an
Guzella u. Sciarretta [2007], emp-papst [2011] und Kräck u. a. [2015] (Normierung für betrachteten Motor:
Mnormiert=1.0 =̂Mmax,Motor und nnormiert=1.0 =̂nNutzbereich,Motor).
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B.4. Fahrzeuglängsdynamik und -antriebsstrang
Das für die vorliegende Arbeit implementierte Fahrmechanik-Modell (s. Omnibus-Simulationsmodell
in Kapitel 2) umschließt im Wesentlichen die Betrachtung der Fahrzeuglängsdynamik, wobei die
Fahrstrecke zusätzlich eine Steigung (β) in Längsrichtung aufweisen kann. Darüber hinaus werden
im Rahmen dieser Betrachtung keine weiteren Einflüsse durch die Quer- oder Vertikaldynamik
berücksichtigt.
Mit Hilfe der Längsdynamik werden die translatorischen Kräfte in Fahrzeuglängsrichtung (~x) be-
trachtet, um den erforderlichen Zugkraftbedarf Fx auf Basis der entgegenwirkenden Fahrwiderstände
zu bestimmen. Zudem ist die implementierte Längsdynamik auf ein Einspurmodell reduziert, d.h.
Räder von Vorder-, Antriebs- und Nachlaufachse sind jeweils zu einem charakteristischen Rad auf
einer Längsspur in Fahrzeuglängsrichtung zusammengeführt.
Daneben werden im Modell des Antriebsstrangs zum einen die Summe der translatorischen
Fahrwiderstände zu einem Fahrwiderstandsmoment überführt und zum anderen die rotatorischen
Fahrwiderstände des Triebsstranges (ebenso zusätzliche Lasten durch die Nebenverbraucher) sowie
das erforderliche effektive Antriebsmoment der Verbrennungskraftmaschine bestimmt. Aus der Summe
aller Fahrwiderstände sowie aller zusätzlichen Lastmomente (Nebenverbraucher) wird resultierend
auf Basis des effektiven Antriebsmomentes der Gesamtfahrzeug-Kraftstoffverbrauch ermittelt.
Das Modell der Omnibus-Fahrmechanik ist in drei grundlegende Bestandteile gegliedert:
 Modell des Fahrzeugaufbaus: Bildung des translatorischen Kräftegleichgewichts in Bewegungs-
richtung (~x) sowie Bestimmung der Achslasten,
 Rad-Modell: Wandlung Kraft zu Moment sowie Bildung Momentengleichgewicht am Rad,
 Antriebsstrangmodell: Bildung Momentengleichgewicht der rotatorisch bewegten Triebstrang-
massen, Berücksichtigung der Nebenverbraucherlasten sowie Bestimmung des erforderlichen
effektiven Antriebsmomentes und des resultierenden Kraftstoffverbrauchs.
Die gerade aufgezählten Fahrmechanik-Teilmodelle werden nachfolgend auf Basis der wesentlichs-
ten Modellgleichungen und verwendeten Kennfelder beschrieben.
Modell des Fahrzeugaufbaus




= Fx − FL − FSt − FRad,V − FRad,A − FRad,N . (B.101)
Der Term auf der linken Seite beschreibt hierbei den Beschleunigungswiderstand des Fahrzeugs
mit der Fahrzeuggesamtmasse m und der zeitlichen Änderung der Fahrzeuggeschwindigkeit v. Auf der
157
B.4. Fahrzeuglängsdynamik und -antriebsstrang
rechten Seite werden von der erforderlichen Zugkraft Fx die zu überwindenden Fahrwiderstände:
Luftwiderstand FL, Steigungswiderstand FSt sowie die Radrollwiderstände FRad,V, FRad,A und FRad,N




2 · %L (pU, TU, ϕU) · Aw ·
[
cw · cT (γT)
]
· v2 . (B.102)
Dabei bestimmt sich die Dichte der Luft %L in Abhängigkeit des Umgebungszustandes mit dem
Luftdruck pU, der Lufttemperatur TU und der relativen Luftfeuchtigkeit ϕU. Daneben wird die zu
beachtende Fahrzeugstirnfläche mit Aw, der dimensionslose Widerstandsbeiwert mit cw und die
Fahrzeuggeschwindigkeit mit v berücksichtigt.
Mit Hilfe des zusätzlichen Koeffizienten cT wird zudem der Luftwiderstandsbeiwert in Abhängig-
keit des Anströmwinkels γT bei schräg zur Fahrzeuglängsachse angeströmtem Fahrzeug korrigiert,
vgl. z.B. Hoepke u. a. [2008].
Die Steigungswiderstandskraft in Fahrzeuglängsrichtung berechnet sich nach:
FSt = m · g · sin (β) , (B.103)
wobei β der Steigungs- bzw. Gefällewinkel der Fahrbahn ist.
Die Radrollwiderstände FRad,V, FRad,A und FRad,N von Vorder-, Antriebs- und Nachlaufachse
folgen aus der Koppelung des Fahrzeugkörpermodells mit dem Rad-Modell, wobei die Berechnung
der jeweiligen Achslast maßgebend ist. Die auf das Rad wirkende Achslast bzw. Auflagereaktionskraft
wird durch FN ausgedrückt und bestimmt sich unter Berücksichtigung der Fahrbahnsteigung und
der dynamischen Fahrzustandsänderung wie folgt:
FN,V = m ·
g
l






FN,A-N = m ·
g
l






Hier ist FN,V die Auflagereaktionskraft an der Vorderachse und FN,A-N die Auflagereaktionskraft an
der Hinterachse (vereinfachte, zusammengefasste Betrachtung von Antriebs- und Nachlaufachse).
Der Achsabstand zwischen Vorderachse und der Symmetrielinie von Antriebs- und Nachlaufachse
(entspricht Abstand Hinterachse, wie zuvor genannt) ist l. Der Achsabstand vom Massenschwerpunkt
zur Vorderachse ist lV und der Abstand vom Massenschwerpunkt zur Symmetrielinie von Antriebs-




wobei lH,A und lH,N der Achsabstand vom Massenschwerpunkt zur Antriebs- bzw. Nachlaufachse
ist.
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Aufgrund der Nähe von Antriebs- und Nachlaufachse zueinander wird an dieser Stelle keine
unsymmetrische Achslastverteilung angenommen und die Auflagereaktionskraft FN,A-N symmetrisch
aufgeteilt:
FN,A = FN,N =
1
2 · FN,H-N . (B.106)
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Rad-Modell





= MRad −MR −MB −MB,Rest . (B.107)
Hier beschreibt der Term auf der linken Seite das Widerstandsmoment aufgrund der Massenträgheit
mit dem Trägheitsmoment Θ des Rades und dessen Winkelbeschleunigung. Auf der rechten Seite
beschreibt MR das Widerstandsmoment aufgrund von Rollreibung, MB das Bremsmoment der Be-
triebsbremse undMB,Rest das Restbremsmoment. Daneben istMRad das zum Antrieb des getriebenen
Rades nötige Drehmoment, welches mit Hilfe des dynamischen Radrollradius rdyn berechnet wird:
MRad = FRad · rdyn . (B.108)
Das Widerstandsmoment durch Rollreibung berechnet sich nach:
MR = fR (v) · FN · rdyn , (B.109)
wobei fR der geschwindigkeitsabhängige Widerstandsbeiwert der Rollreibung und FN die auf das
Rad wirkende Normalkraft (Auflagereaktionskraft) ist. Dabei existiert zwischen dem Radrollwider-
stand FRad und der Reaktionskraft FN folgender Zusammenhang:
FRad · rdyn = FN · e , (B.110)
hier ist e die Exzentrizität, also der Abstand mit dem die Reaktionskraft FN zur Radmittelachse
wirkt.
Das wirkende Restbremsmoment MB,Rest aufgrund von Lagerreibung, beispielsweise des Radvor-
geleges, berechnet sich nach:
MB,Rest = fB,Rest (v) · FN · rdyn , (B.111)
wobei fB,Rest der spezifische geschwindigkeitsabhängige Widerstandsbeiwert des Restbremsmomentes
ist.
Für das angetriebene Rad muss die Momentenbilanz aus Gleichung (B.107) um das erforderliche
Antriebsmoment am Rad MAnRad ergänzt werden. Hierbei wird MAnRad auf Basis der erforderlichen
Zugkraft Fx bestimmt:
MAnRad = Fx · rdyn . (B.112)




· rdyn = ω · rdyn = 2 · π · nRad · rdyn . (B.113)
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Modell des Fahrzeugantriebsstrang
Im Fahrzeugantriebsstrang-Modell ist das Momentengleichgewicht sowie die Drehzahlübertragung
für eine einfache rotatorische Masse, wie Antriebswelle oder Kardanwelle, mit dem jeweiligen




= Man +Mab (B.114a)
und
ϕan = ϕab , (B.114b)
somit gilt auch:
nan = nab . (B.114c)
Zudem ist im Triebstrangmodell ein Feder-Dämpfer-Glied zur Berücksichtigung von Gelenk- bzw.
Hardyscheiben eingebunden. Die Beschreibung des Feder-Dämpfer-Gliedes lautet hierzu:
ϕrel = ϕan − ϕab , (B.115a)




Man = MFDG und Mab = −MFDG , (B.115c)
wobei c die Federkonstante in Nm/rad und d die Dämpfungskonstante in Nm·s/rad ist.




= i · dϕab
dt
, (B.116a)
es gilt damit auch:
nan = i · nab . (B.116b)
Daneben wird die Wandlung von Drehmoment aufgrund der Getriebeübersetzung i ohne Träg-
heitsmomente wie folgt berechnet:
Mab = i ·Man (B.116c)
und mit Berücksichtigung der Trägheitsmomente Θan und Θab von An- und Abtriebseite mit:
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Resultierend folgt aus dem Modell des Triebstrangs das erforderliche effektive Antriebsmoment
der Verbrennungskraftmaschine MVKM=Meff. Mit der Kenntnis der Motordrehzahl n (folgt aus
Raddrehzahl, s. Gleichung (B.113), sowie allen Getriebeübersetzungen) und dem bestimmten effekti-
ven Motormoment Meff wird mit Hilfe des Kraftstoffverbrauchskennfeldes aus Abbildung B.17 der
spezifische Kraftstoffverbrauch be ermittelt. Die Umrechnung vom effektiven Motormoment Meff
zum effektiven Mitteldruck pme wird hierzu wie folgt vorgenommen:
pme =
4 · π ·Meff
VH
, (B.117)
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Abbildung B.17.: Kennfeld des spezifischen Kraftstoffvebrauchs be einer typischen Nutzfahrzeug-
Verbrennungskraftmaschine in Anlehnung an Mollenhauer u. Tschöke [2007], Daimler AG [2012b],
Schmid u. a. [2015], Andwari [2017] und van Basshuysen u. Schäfer [2017].
Die Berechnung des durchschnittlichen Kraftstoffverbrauchs BS (in l/100km) auf Basis der zurück-





be (t) · 2 · π ·Meff (t) · n (t)
%B
dt , (B.118)
dabei ist %B die Dichte des Kraftstoffes.
Die Reibleistungsverluste PR und Wandwärmeverluste Q̇W werden ebenso mit Hilfe von Kennfel-
dern (s. Abbildung B.18 und Abbildung B.19) sowie auf Grundlage des effektiven MotormomentesMeff
bzw. effektiven Mitteldrucks pme und der aktuellen Motordrehzahl n der Verbrennungskraftmaschine
ermittelt. Die Reibleistungsverluste PR bzw. der Wärmestrom Q̇R aufgrund der Reibungsverluste
wird hier aus dem Reibmitteldruck pmr wie folgt berechnet:
PR = Q̇R =
pmr · VH · n
2 . (B.119)
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Abbildung B.18.: Kennfeld des Reibmitteldrucks pmr (Reibleistungsverluste) einer typischen Nutzfahrzeug-

































an Zylinderwand, Zylinderkopf und Kolben
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Motordrehzahl [U/min]
Abbildung B.19.: Kennfeld der Wandwärmeverluste (Wärmestrom aufgrund Verbrennungsprozess-
wärmeverluste Q̇W an Zylinderwand, Zylinderkopf und Kolben) einer typischen Nutzfahrzeug-
Verbrennungskraftmaschine in Anlehnung an Cortona u. a. [2002], Mollenhauer u. Tschöke [2007],





In den nachfolgenden Abbildungen sind die Randbedingungen für das Fahrstreckenszenario
Hannover-München dargestellt. Hierzu illustriert Abbildung C.1 den geografischen Wegstreckenverlauf
von Hannover (ZOB) nach München (ZOB). Das dafür berechnete synthetische Geschwindigkeitsprofil
sowie das damit zusammenhängende Höhenprofil zeigt Abbildung C.2. Die Umgebungsrandbedin-
gungen für jeden 15. Tag eines Monats im Jahr sind in den Abbildungen C.3 bis C.14 dargestellt.
Aufgetragen sind, neben der Lufttemperatur von Start- und Zielort, sowohl die Lufttemperatur, die
relative Luftfeuchtigkeit sowie die direkte und diffuse Solarstrahlung als auch der Luftdruck für das
jeweilige Fahrszenario entlang der Fahrstrecke.
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Abbildung C.1.: Geografischer Wegstreckenverlauf des Fahrstreckenszenarios Hannover-München.








































Abbildung C.2.: Fahrstreckenszenario Hannover-München: Geschwindigkeits- und Höhenprofil.
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Abbildung C.3.: Fahrstreckenszenario Hannover-München: Umgebungsrandbedingungen für Fahrtenszena-
rio Index 1 (repräsentiert 15. Januar).




























































Abbildung C.4.: Fahrstreckenszenario Hannover-München: Umgebungsrandbedingungen für Fahrtenszena-
rio Index 2 (repräsentiert 15. Februar). Oben: Umgebungslufttemperatur von Start- (1), Zielort (2) und
entlang der virtuellen Fahrstrecke (3) sowie rel. Luftfeuchtigkeit (7) ebenso entlang der virtuellen Fahrstrecke.
Unten: direkte (4) und diffuse (5) Solarstrahlung sowie Luftdruck (6) entlang der virtuellen Fahrstrecke.
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Abbildung C.5.: Fahrstreckenszenario Hannover-München: Umgebungsrandbedingungen für Fahrtenszena-
rio Index 3 (repräsentiert 15. März). Oben: Umgebungslufttemperatur von Start- (1), Zielort (2) und entlang
der virtuellen Fahrstrecke (3) sowie rel. Luftfeuchtigkeit (7) ebenso entlang der virtuellen Fahrstrecke. Unten:
direkte (4) und diffuse (5) Solarstrahlung sowie Luftdruck (6) entlang der virtuellen Fahrstrecke.





























































Abbildung C.6.: Fahrstreckenszenario Hannover-München: Umgebungsrandbedingungen für Fahrtenszena-
rio Index 4 (repräsentiert 15. April). Oben: Umgebungslufttemperatur von Start- (1), Zielort (2) und entlang
der virtuellen Fahrstrecke (3) sowie rel. Luftfeuchtigkeit (7) ebenso entlang der virtuellen Fahrstrecke. Unten:
direkte (4) und diffuse (5) Solarstrahlung sowie Luftdruck (6) entlang der virtuellen Fahrstrecke.
167




























































Abbildung C.7.: Fahrstreckenszenario Hannover-München: Umgebungsrandbedingungen für Fahrtenszena-
rio Index 5 (repräsentiert 15. Mai). Oben: Umgebungslufttemperatur von Start- (1), Zielort (2) und entlang
der virtuellen Fahrstrecke (3) sowie rel. Luftfeuchtigkeit (7) ebenso entlang der virtuellen Fahrstrecke. Unten:
direkte (4) und diffuse (5) Solarstrahlung sowie Luftdruck (6) entlang der virtuellen Fahrstrecke.





























































Abbildung C.8.: Fahrstreckenszenario Hannover-München: Umgebungsrandbedingungen für Fahrtenszena-
rio Index 6 (repräsentiert 15. Juni). Oben: Umgebungslufttemperatur von Start- (1), Zielort (2) und entlang
der virtuellen Fahrstrecke (3) sowie rel. Luftfeuchtigkeit (7) ebenso entlang der virtuellen Fahrstrecke. Unten:
direkte (4) und diffuse (5) Solarstrahlung sowie Luftdruck (6) entlang der virtuellen Fahrstrecke.
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Abbildung C.9.: Fahrstreckenszenario Hannover-München: Umgebungsrandbedingungen für Fahrtenszena-
rio Index 7 (repräsentiert 15. Juli). Oben: Umgebungslufttemperatur von Start- (1), Zielort (2) und entlang
der virtuellen Fahrstrecke (3) sowie rel. Luftfeuchtigkeit (7) ebenso entlang der virtuellen Fahrstrecke. Unten:
direkte (4) und diffuse (5) Solarstrahlung sowie Luftdruck (6) entlang der virtuellen Fahrstrecke.




























































Abbildung C.10.: Fahrstreckenszenario Hannover-München: Umgebungsrandbedingungen für Fahrtensze-
nario Index 8 (repräsentiert 15. August). Oben: Umgebungslufttemperatur von Start- (1), Zielort (2) und
entlang der virtuellen Fahrstrecke (3) sowie rel. Luftfeuchtigkeit (7) ebenso entlang der virtuellen Fahrstrecke.
Unten: direkte (4) und diffuse (5) Solarstrahlung sowie Luftdruck (6) entlang der virtuellen Fahrstrecke.
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Abbildung C.11.: Fahrstreckenszenario Hannover-München: Umgebungsrandbedingungen für Fahrten-
szenario Index 9 (repräsentiert 15. September). Oben: Umgebungslufttemperatur von Start- (1), Zielort
(2) und entlang der virtuellen Fahrstrecke (3) sowie rel. Luftfeuchtigkeit (7) ebenso entlang der virtuellen
Fahrstrecke. Unten: direkte (4) und diffuse (5) Solarstrahlung sowie Luftdruck (6) entlang der virtuellen
Fahrstrecke.





























































Abbildung C.12.: Fahrstreckenszenario Hannover-München: Umgebungsrandbedingungen für Fahrtensze-
nario Index 10 (repräsentiert 15. Oktober). Oben: Umgebungslufttemperatur von Start- (1), Zielort (2) und
entlang der virtuellen Fahrstrecke (3) sowie rel. Luftfeuchtigkeit (7) ebenso entlang der virtuellen Fahrstrecke.
Unten: direkte (4) und diffuse (5) Solarstrahlung sowie Luftdruck (6) entlang der virtuellen Fahrstrecke.
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Abbildung C.13.: Fahrstreckenszenario Hannover-München: Umgebungsrandbedingungen für Fahrten-
szenario Index 11 (repräsentiert 15. November). Oben: Umgebungslufttemperatur von Start- (1), Zielort
(2) und entlang der virtuellen Fahrstrecke (3) sowie rel. Luftfeuchtigkeit (7) ebenso entlang der virtuellen
Fahrstrecke. Unten: direkte (4) und diffuse (5) Solarstrahlung sowie Luftdruck (6) entlang der virtuellen
Fahrstrecke.




























































Abbildung C.14.: Fahrstreckenszenario Hannover-München: Umgebungsrandbedingungen für Fahrten-
szenario Index 12 (repräsentiert 15. Dezember). Oben: Umgebungslufttemperatur von Start- (1), Zielort
(2) und entlang der virtuellen Fahrstrecke (3) sowie rel. Luftfeuchtigkeit (7) ebenso entlang der virtuellen






In den nachfolgenden Abbildungen sind die Randbedingungen für das Fahrstreckenszenario
Lissabon-Madrid dargestellt. Hierzu illustriert Abbildung D.1 den geografischen Wegstreckenverlauf
von Lissabon (Estação do Oriente) nach Madrid (Estación Sur de Autobuses). Das dafür berech-
nete synthetische Geschwindigkeitsprofil sowie das damit zusammenhängende Höhenprofil zeigt
Abbildung D.2. Die Umgebungsrandbedingungen für jeden 15. Tag eines Monats im Jahr sind in
den Abbildungen D.3 bis D.14 dargestellt. Aufgetragen sind, neben der Lufttemperatur von Start-
und Zielort, sowohl die Lufttemperatur, die relative Luftfeuchtigkeit sowie die direkte und diffuse
Solarstrahlung als auch der Luftdruck für das jeweilige Fahrszenario entlang der Fahrstrecke.
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Abbildung D.1.: Geografischer Wegstreckenverlauf des Fahrstreckenszenarios Lissabon-Madrid.







































Abbildung D.2.: Fahrstreckenszenario Lissabon-Madrid: Geschwindigkeits- und Höhenprofil.
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Abbildung D.3.: Fahrstreckenszenario Lissabon-Madrid: Umgebungsrandbedingungen für Fahrtenszenario
Index 1 (repräsentiert 15. Januar).




























































Abbildung D.4.: Fahrstreckenszenario Lissabon-Madrid: Umgebungsrandbedingungen für Fahrtenszenario
Index 2 (repräsentiert 15. Februar). Oben: Umgebungslufttemperatur von Start- (1), Zielort (2) und entlang
der virtuellen Fahrstrecke (3) sowie rel. Luftfeuchtigkeit (7) ebenso entlang der virtuellen Fahrstrecke. Unten:
direkte (4) und diffuse (5) Solarstrahlung sowie Luftdruck (6) entlang der virtuellen Fahrstrecke.
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Abbildung D.5.: Fahrstreckenszenario Lissabon-Madrid: Umgebungsrandbedingungen für Fahrtenszenario
Index 3 (repräsentiert 15. März). Oben: Umgebungslufttemperatur von Start- (1), Zielort (2) und entlang der
virtuellen Fahrstrecke (3) sowie rel. Luftfeuchtigkeit (7) ebenso entlang der virtuellen Fahrstrecke. Unten:
direkte (4) und diffuse (5) Solarstrahlung sowie Luftdruck (6) entlang der virtuellen Fahrstrecke.





























































Abbildung D.6.: Fahrstreckenszenario Lissabon-Madrid: Umgebungsrandbedingungen für Fahrtenszenario
Index 4 (repräsentiert 15. April). Oben: Umgebungslufttemperatur von Start- (1), Zielort (2) und entlang der
virtuellen Fahrstrecke (3) sowie rel. Luftfeuchtigkeit (7) ebenso entlang der virtuellen Fahrstrecke. Unten:
direkte (4) und diffuse (5) Solarstrahlung sowie Luftdruck (6) entlang der virtuellen Fahrstrecke.
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Abbildung D.7.: Fahrstreckenszenario Lissabon-Madrid: Umgebungsrandbedingungen für Fahrtenszenario
Index 5 (repräsentiert 15. Mai). Oben: Umgebungslufttemperatur von Start- (1), Zielort (2) und entlang der
virtuellen Fahrstrecke (3) sowie rel. Luftfeuchtigkeit (7) ebenso entlang der virtuellen Fahrstrecke. Unten:
direkte (4) und diffuse (5) Solarstrahlung sowie Luftdruck (6) entlang der virtuellen Fahrstrecke.





























































Abbildung D.8.: Fahrstreckenszenario Lissabon-Madrid: Umgebungsrandbedingungen für Fahrtenszenario
Index 6 (repräsentiert 15. Juni). Oben: Umgebungslufttemperatur von Start- (1), Zielort (2) und entlang der
virtuellen Fahrstrecke (3) sowie rel. Luftfeuchtigkeit (7) ebenso entlang der virtuellen Fahrstrecke. Unten:
direkte (4) und diffuse (5) Solarstrahlung sowie Luftdruck (6) entlang der virtuellen Fahrstrecke.
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Abbildung D.9.: Fahrstreckenszenario Lissabon-Madrid: Umgebungsrandbedingungen für Fahrtenszenario
Index 7 (repräsentiert 15. Juli). Oben: Umgebungslufttemperatur von Start- (1), Zielort (2) und entlang der
virtuellen Fahrstrecke (3) sowie rel. Luftfeuchtigkeit (7) ebenso entlang der virtuellen Fahrstrecke. Unten:
direkte (4) und diffuse (5) Solarstrahlung sowie Luftdruck (6) entlang der virtuellen Fahrstrecke.




























































Abbildung D.10.: Fahrstreckenszenario Lissabon-Madrid: Umgebungsrandbedingungen für Fahrtenszenario
Index 8 (repräsentiert 15. August). Oben: Umgebungslufttemperatur von Start- (1), Zielort (2) und entlang
der virtuellen Fahrstrecke (3) sowie rel. Luftfeuchtigkeit (7) ebenso entlang der virtuellen Fahrstrecke. Unten:
direkte (4) und diffuse (5) Solarstrahlung sowie Luftdruck (6) entlang der virtuellen Fahrstrecke.
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Abbildung D.11.: Fahrstreckenszenario Lissabon-Madrid: Umgebungsrandbedingungen für Fahrtenszenario
Index 9 (repräsentiert 15. September). Oben: Umgebungslufttemperatur von Start- (1), Zielort (2) und
entlang der virtuellen Fahrstrecke (3) sowie rel. Luftfeuchtigkeit (7) ebenso entlang der virtuellen Fahrstrecke.
Unten: direkte (4) und diffuse (5) Solarstrahlung sowie Luftdruck (6) entlang der virtuellen Fahrstrecke.




























































Abbildung D.12.: Fahrstreckenszenario Lissabon-Madrid: Umgebungsrandbedingungen für Fahrtenszenario
Index 10 (repräsentiert 15. Oktober). Oben: Umgebungslufttemperatur von Start- (1), Zielort (2) und entlang
der virtuellen Fahrstrecke (3) sowie rel. Luftfeuchtigkeit (7) ebenso entlang der virtuellen Fahrstrecke. Unten:
direkte (4) und diffuse (5) Solarstrahlung sowie Luftdruck (6) entlang der virtuellen Fahrstrecke.
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Abbildung D.13.: Fahrstreckenszenario Lissabon-Madrid: Umgebungsrandbedingungen für Fahrtenszenario
Index 11 (repräsentiert 15. November). Oben: Umgebungslufttemperatur von Start- (1), Zielort (2) und
entlang der virtuellen Fahrstrecke (3) sowie rel. Luftfeuchtigkeit (7) ebenso entlang der virtuellen Fahrstrecke.
Unten: direkte (4) und diffuse (5) Solarstrahlung sowie Luftdruck (6) entlang der virtuellen Fahrstrecke.





























































Abbildung D.14.: Fahrstreckenszenario Lissabon-Madrid: Umgebungsrandbedingungen für Fahrtenszenario
Index 12 (repräsentiert 15. Dezember). Oben: Umgebungslufttemperatur von Start- (1), Zielort (2) und
entlang der virtuellen Fahrstrecke (3) sowie rel. Luftfeuchtigkeit (7) ebenso entlang der virtuellen Fahrstrecke.





In den nachfolgenden Abbildungen sind die Randbedingungen für das Fahrstreckenszenario
Neu-Delhi-Kanpur dargestellt. Hierzu illustriert Abbildung E.1 den geografischen Wegstreckenver-
lauf von Neu-Delhi (Interstate Bus Terminal) nach Kanpur (Interstate Bus Station). Das dafür
berechnete synthetische Geschwindigkeitsprofil sowie das damit zusammenhängende Höhenprofil
zeigt Abbildung E.2. Die Umgebungsrandbedingungen für jeden 15. Tag eines Monats im Jahr sind
in den Abbildungen E.3 bis E.14 dargestellt. Aufgetragen sind, neben der Lufttemperatur von Start-
und Zielort, sowohl die Lufttemperatur, die relative Luftfeuchtigkeit sowie die direkte und diffuse
Solarstrahlung als auch der Luftdruck für das jeweilige Fahrszenario entlang der Fahrstrecke.
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Abbildung E.1.: Geografischer Wegstreckenverlauf des Fahrstreckenszenarios Neu-Delhi-Kanpur.


















































































































Abbildung E.3.: Fahrstreckenszenario Neu-Delhi-Kanpur: Umgebungsrandbedingungen für Fahrtenszenario




























































Abbildung E.4.: Fahrstreckenszenario Neu-Delhi-Kanpur: Umgebungsrandbedingungen für Fahrtenszenario
Index 2 (repräsentiert 15. Februar). Oben: Umgebungslufttemperatur von Start- (1), Zielort (2) und entlang
der virtuellen Fahrstrecke (3) sowie rel. Luftfeuchtigkeit (7) ebenso entlang der virtuellen Fahrstrecke. Unten:
direkte (4) und diffuse (5) Solarstrahlung sowie Luftdruck (6) entlang der virtuellen Fahrstrecke.
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Abbildung E.5.: Fahrstreckenszenario Neu-Delhi-Kanpur: Umgebungsrandbedingungen für Fahrtenszenario
Index 3 (repräsentiert 15. März). Oben: Umgebungslufttemperatur von Start- (1), Zielort (2) und entlang der
virtuellen Fahrstrecke (3) sowie rel. Luftfeuchtigkeit (7) ebenso entlang der virtuellen Fahrstrecke. Unten:




























































Abbildung E.6.: Fahrstreckenszenario Neu-Delhi-Kanpur: Umgebungsrandbedingungen für Fahrtenszenario
Index 4 (repräsentiert 15. April). Oben: Umgebungslufttemperatur von Start- (1), Zielort (2) und entlang der
virtuellen Fahrstrecke (3) sowie rel. Luftfeuchtigkeit (7) ebenso entlang der virtuellen Fahrstrecke. Unten:






























































Abbildung E.7.: Fahrstreckenszenario Neu-Delhi-Kanpur: Umgebungsrandbedingungen für Fahrtenszenario
Index 5 (repräsentiert 15. Mai). Oben: Umgebungslufttemperatur von Start- (1), Zielort (2) und entlang der
virtuellen Fahrstrecke (3) sowie rel. Luftfeuchtigkeit (7) ebenso entlang der virtuellen Fahrstrecke. Unten:





























































Abbildung E.8.: Fahrstreckenszenario Neu-Delhi-Kanpur: Umgebungsrandbedingungen für Fahrtenszenario
Index 6 (repräsentiert 15. Juni). Oben: Umgebungslufttemperatur von Start- (1), Zielort (2) und entlang der
virtuellen Fahrstrecke (3) sowie rel. Luftfeuchtigkeit (7) ebenso entlang der virtuellen Fahrstrecke. Unten:
direkte (4) und diffuse (5) Solarstrahlung sowie Luftdruck (6) entlang der virtuellen Fahrstrecke.
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Abbildung E.9.: Fahrstreckenszenario Neu-Delhi-Kanpur: Umgebungsrandbedingungen für Fahrtenszenario
Index 7 (repräsentiert 15. Juli). Oben: Umgebungslufttemperatur von Start- (1), Zielort (2) und entlang der
virtuellen Fahrstrecke (3) sowie rel. Luftfeuchtigkeit (7) ebenso entlang der virtuellen Fahrstrecke. Unten:






























































Abbildung E.10.: Fahrstreckenszenario Neu-Delhi-Kanpur: Umgebungsrandbedingungen für Fahrtensze-
nario Index 8 (repräsentiert 15. August). Oben: Umgebungslufttemperatur von Start- (1), Zielort (2) und
entlang der virtuellen Fahrstrecke (3) sowie rel. Luftfeuchtigkeit (7) ebenso entlang der virtuellen Fahrstrecke.






























































Abbildung E.11.: Fahrstreckenszenario Neu-Delhi-Kanpur: Umgebungsrandbedingungen für Fahrtenszena-
rio Index 9 (repräsentiert 15. September). Oben: Umgebungslufttemperatur von Start- (1), Zielort (2) und
entlang der virtuellen Fahrstrecke (3) sowie rel. Luftfeuchtigkeit (7) ebenso entlang der virtuellen Fahrstrecke.






























































Abbildung E.12.: Fahrstreckenszenario Neu-Delhi-Kanpur: Umgebungsrandbedingungen für Fahrtenszena-
rio Index 10 (repräsentiert 15. Oktober). Oben: Umgebungslufttemperatur von Start- (1), Zielort (2) und
entlang der virtuellen Fahrstrecke (3) sowie rel. Luftfeuchtigkeit (7) ebenso entlang der virtuellen Fahrstrecke.
Unten: direkte (4) und diffuse (5) Solarstrahlung sowie Luftdruck (6) entlang der virtuellen Fahrstrecke.
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Abbildung E.13.: Fahrstreckenszenario Neu-Delhi-Kanpur: Umgebungsrandbedingungen für Fahrtenszena-
rio Index 11 (repräsentiert 15. November). Oben: Umgebungslufttemperatur von Start- (1), Zielort (2) und
entlang der virtuellen Fahrstrecke (3) sowie rel. Luftfeuchtigkeit (7) ebenso entlang der virtuellen Fahrstrecke.





























































Abbildung E.14.: Fahrstreckenszenario Neu-Delhi-Kanpur: Umgebungsrandbedingungen für Fahrtenszena-
rio Index 12 (repräsentiert 15. Dezember). Oben: Umgebungslufttemperatur von Start- (1), Zielort (2) und
entlang der virtuellen Fahrstrecke (3) sowie rel. Luftfeuchtigkeit (7) ebenso entlang der virtuellen Fahrstrecke.






In Ergänzung zu Kapitel 3 sind in den nachfolgenden Abbildungen zum einen exemplarisch die
temporäre Betriebsunterbrechung des R-134a-Referenzsystems und zum anderen das Verhalten des
R-134a- und des R-744-Referenzsystems für die extremen Umgebungsbedingungen im Fahrstreckens-
zenario Neu-Delhi-Kanpur dargestellt.
Die dynamischen Ergebnisverläufe in Abbildung F.1 bis Abbildung F.5 veranschaulichen exempla-
risch die temporäre Betriebsunterbrechung des R-134a-Klimakältekreislaufes im Fahrstreckenszenario
Hannover-München für das Fahrtenszenario 10 (repräsentiert 15. Oktober). Die dynamischen Ergeb-
nisverläufe in Abbildung F.6 bis Abbildung F.10 zeigen das Verhalten des R-134a-Anlagensystems
unter den extremen Umgebungsbedingungen im Fahrstreckenszenario Neu-Delhi-Kanpur für das
Fahrtenszenario 6 (repräsentiert 15. Juni). Daneben ist in Abbildung F.11 bis Abbildung F.15 das
Verhalten des R-744-Anlagensystems unter den extremen Umgebungsbedingungen im Fahrstreckens-
zenario Neu-Delhi-Kanpur für das Fahrtenszenario 6 (repräsentiert 15. Juni) dargestellt.
Für die Veranschaulichung des zuvor erwähnten Anlagenverhaltens der R-134a- und R-744-Refe-
renzsysteme sind in den nachstehenden Abbildungen die Drehzahl des Kältemittelverdichters, der
durch den Klimaregler eingestellte Umluftanteil sowie die resultierenden Verdampfer- und Heizleistung
von Frontbox und Aufdachanlage aufgetragen. Weiterhin sind sowohl die Lufttemperaturverläufe
von Umgebung und Zulufttemperatur am Verdampfereintritt als auch -austritt sowie nach den




Fahrtenszenario Index 10 (repräsentiert 15. Oktober)















Abbildung F.1.: Drehzahl des Kältemittelverdichters im Fahrstreckenszenario Hannover-München und
Fahrtenszenario Index 10 (repräsentiert 15. Oktober). In den grau hinterlegten Bereichen ist der Klimakäl-
tekreislauf aufgrund der Klimasperrfunktion (s. Tabelle 2.5 in Kapitel 2.6) abgeschaltet (Magnetkupplung an
Verdichterriemenscheibe geöffnet), woraus die Verdichterdrehzahl n = 0min−1 resultiert.
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Abbildung F.2.: Umluftanteil der Zuluft in Aufdachanlage im Fahrstreckenszenario Hannover-München
und Fahrtenszenario Index 10 (repräsentiert 15. Oktober). Umluftklappen schließen nicht vollständig, ein
geringer Umluftanteil wird zur Messung der Innenraumlufttemperatur benötigt.





















Verdampferleistung Aufdachanlage Verdampferleistung Frontbox
Heizleistung Aufdachanlage Heizleistung Frontbox
Abbildung F.3.: Verdampfer- und Heizsleistung von Frontbox und Aufdachanlage im Fahrstreckenszenario
Hannover-München und Fahrtenszenario Index 10 (repräsentiert 15. Oktober). In den grau hinterlegten
Bereichen ist der Klimakältekreislauf aufgrund der Klimasperrfunktion (s. Tabelle 2.5 in Kapitel 2.6)
abgeschaltet, woraus die Verdampferleistungen der Frontbox und Aufdachanlage zu Q̇VD = 0 kW resultieren.





























Abbildung F.4.: Umgebungslufttemperatur und Zulufttemperatur vor und nach Frontbox-Verdampfer sowie
nach Frontbox-Heizungswärmeübertrager und resultierende Innenraumlufttemperatur des Fahrerarbeitsplatzes
ϑFA im Fahrstreckenszenario Hannover-München und Fahrtenszenario Index 10 (repräsentiert 15. Oktober).
Umgebungslufttemperatur und Lufttemperatur am Verdampfereintritt sind entsprechend des ungeregelten
100% Frischluftbetriebs der Frontbox durchgehend identisch. In den grau hinterlegten Bereichen ist der
Klimakältekreislauf aufgrund der Klimasperrfunktion (s. Kapitel 2.6 Tabelle 2.5) abgeschaltet, somit ist die
Lufttemperatur am Verdampfereintritt und -austritt identisch.
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Abbildung F.5.: Umgebungslufttemperatur und Zulufttemperatur vor und nach Aufdach-Verdampfer sowie
nach Aufdach-Heizungswärmeübertrager und resultierende Innenraumlufttemperaturen des Fahrgastbereiches
(entspricht im arithmetischem Mittel ϑmR) im Fahrstreckenszenario Hannover-München und Fahrtenszenario
Index 10 (repräsentiert 15. Oktober). Umgebungslufttemperatur und Lufttemperatur am Verdampfereintritt
entsprechend des geregelten Umluftbetriebs nach Abbildung F.2 annähernd gleich. In den grau hinterleg-
ten Bereichen ist der Klimakältekreislauf aufgrund der Klimasperrfunktion (s. Kapitel 2.6 Tabelle 2.5)




Fahrtenszenario Index 6 (repräsentiert 15. Juni)















Abbildung F.6.: Drehzahl des Kältemittelverdichters im Fahrstreckenszenario Neu-Delhi-Kanpur und
Fahrtenszenario Index 6 (repräsentiert 15. Juni).














Abbildung F.7.: Umluftanteil in Zuluft der Aufdachanlage im Fahrstreckenszenario Neu-Delhi-Kanpur





Verdampferleistung Aufdachanlage Verdampferleistung Frontbox
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Abbildung F.8.: Verdampfer- und Heizleistung von Frontbox und Aufdachanlage im Fahrstreckensze-
nario Neu-Delhi-Kanpur und Fahrtenszenario Index 6 (repräsentiert 15. Juni). Aufgrund der extremen
Umgebungsbedingungen ist die Regelung der Innenraumtemperatur durch Gegenheizen nicht möglich, woraus
die Heizleistung von Frontbox und Aufdachanlage zu Q̇H = 0 kW resultieren.
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Abbildung F.9.: Umgebungslufttemperatur und Zulufttemperatur vor und nach Frontbox-Verdampfer sowie
nach Frontbox-Heizungswärmeübertrager und resultierende Innenraumlufttemperatur des Fahrerarbeitsplatzes
ϑFA im Fahrstreckenszenario Neu-Delhi-Kanpur und Fahrtenszenario Index 6 (repräsentiert 15. Juni).
Umgebungslufttemperatur und Lufttemperatur am Verdampfereintritt sind entsprechend des ungeregelten































Abbildung F.10.: Umgebungslufttemperatur und Zulufttemperatur vor und nach Aufdach-Verdampfer sowie
nach Aufdach-Heizungswärmeübertrager und resultierende Innenraumlufttemperatur des Fahrgastbereiches
(entspricht im arithmetischem Mittel ϑmR) im Fahrstreckenszenario Neu-Delhi-Kanpur und Fahrtensze-
nario Index 6 repräsentiert 15. Juni). Lufttemperatur am Verdampfereintritt entsprechend des geregelten




Fahrtenszenario Index 6 (repräsentiert 15. Juni)















Abbildung F.11.: Drehzahl des Kältemittelverdichters im Fahrstreckenszenario Neu-Delhi-Kanpur und
Fahrtenszenario Index 6 (repräsentiert 15. Juni).














Abbildung F.12.: Umluftanteil der Zuluft in Aufdachanlage im Fahrstreckenszenario Neu-Delhi-Kanpur
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Abbildung F.13.: Verdampfer- und Heizleistung von Frontbox und Aufdachanlage im Fahrstreckensze-
nario Neu-Delhi-Kanpur und Fahrtenszenario Index 6 (repräsentiert 15. Juni). Aufgrund der extremen
Umgebungsbedingungen ist die Regelung der Innenraumtemperatur durch Gegenheizen nicht möglich, woraus
die Heizleistung von Frontbox und Aufdachanlage zu Q̇H = 0 kW resultieren.
194





























Abbildung F.14.: Umgebungslufttemperatur und Zulufttemperatur vor und nach Frontbox-Verdampfer sowie
nach Frontbox-Heizungswärmeübertrager und resultierende Innenraumlufttemperatur des Fahrerarbeitsplatzes
ϑFA im Fahrstreckenszenario Neu-Delhi-Kanpur und Fahrtenszenario Index 6 (repräsentiert 15. Juni).
Umgebungslufttemperatur und Lufttemperatur am Verdampfereintritt sind entsprechend des ungeregelten































Abbildung F.15.: Umgebungslufttemperatur und Zulufttemperatur vor und nach Aufdach-Verdampfer sowie
nach Aufdach-Heizungswärmeübertrager und resultierende Innenraumlufttemperatur des Fahrgastbereiches
(entspricht im arithmetischem Mittel ϑmR) im Fahrstreckenszenario Neu-Delhi-Kanpur und Fahrtensze-
nario Index 6 (repräsentiert 15. Juni). Lufttemperatur am Verdampfereintritt entsprechend des geregelten
Umluftbetriebs nach Abbildung F.12 unterhalb der Umgebungslufttemperatur.
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G. Kältemittelunterkühlung mit internem
Wärmeübertrager (IWÜ)
In Ergänzung zu Kapitel 6 wird nachstehend die Verwendung eines internen Wärmeübertra-
gers (IWÜ) für die Kältemittelunterkühlung dargestellt. Dabei soll der IWÜ grundlegend Wärme
vom hochdruckseitigen höheren Temperaturniveau hinter dem Verflüssiger zum niederdruckseitigen
geringeren Temperaturniveau nach dem Verdampfer übertragen. Infolge wird das flüssige Kältemittel
nach dem Verflüssiger unterkühlt und das Kältemittel nach dem Verdampfer überhitzt.
Im Vergleich zu den in Kapitel 6 dargestellten Methoden zur Kältemittelunterkühlung ist das
berechnete Verbesserungspotenzial hinsichtlich der Änderung der Verdampferleistung ∆Q̇VD und
der Änderung der Kälteleistungszahl ∆COP für die Verwendung eines IWÜs wesentlich geringer.
Aus diesem Grund wird die Verwendung eines IWÜs in Kapitel 6 nicht vorgestellt und detaillierter
mit der Gesamtfahrzeugsimulation untersucht. Zur Vervollständigung sollen an dieser Stelle die
möglichen Verbesserungspotenziale für die Verwendung eines IWÜs ergänzend zu Kapitel 6 vorgestellt
werden.
Der R-134a-Referenzkreislauf aus Kapitel 2.1 charakterisiert sich grundlegend durch ein dezen-
trales Mehrverdampfersystem mit über der gesamten Fahrzeuglänge und -höhe verteilten Kältemit-
telrohrleitungen, s. Abbildung 1.3. Für diese im Fahrzeug verteilte Komponentenanordnung des
Klimakältekreislaufes muss eine geeignete Positionierung für den IWÜ bestimmt werden. Einer
vergleichbaren Fragestellung hierzu ist Seybold u. a. [2013] nachgegangen, wobei Seybold u. a. [2013],
auf Basis eines Zwei-Verdampfersystems mit unterschiedlichen Verdampfergrößen, die Positionierung










































































Abbildung G.1.: Topologie des R-134a-Kreislaufmodells mit IWÜ.
Die Ergebnisse von Seybold u. a. [2013] zeigen, dass für eine ausgewogene Verbesserung von Ver-
dampferleistung Q̇V D und Kälteleistungszahl COP der gesamte umlaufende Kältemittelmassenstrom
sowohl durch die Flüssigkeits- als auch die Sauggasseite des IWÜs geführt werden sollte. Aufgrund
der unterflur geführten Sauggasleitung des Frontbox-Verdampfers (s. Abbildung 1.3) kann diese
Ausführung nicht ohne Adaption des Rohrleitungssystems realisiert werden. Alternativ dazu zeigt
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der R-744-Klimakältekreislauf aus Kapitel 2.2 eine IWÜ-Positionierung, welche ohne aufwendige
Rohrleitungsadaption in den R-134a-Referenzkreislauf übertragen werden kann. Konstruktiv ist diese
Lösung in der Aufdachkompaktanlage untergebracht, wobei der IWÜ auf der Flüssigkeitsseite hinter
dem Hochdruckkältemittelsammler und sauggasseitig nach der Zusammenführung beider Aufdach-
Verdampfer (im Realsystem) installiert ist. Das Simulationsmodell in Abbildung G.1 veranschaulicht
diese IWÜ-Positionierung im R-134a-Klimakältekreislauf. In Bezug auf Seybold u. a. [2013] hat
diese IWÜ-Positionierung auf der einen Seite eine geringere Kälteleistungszahl COP als die zuvor
beschriebene ideale IWÜ-Positionierung, dies führt nach Seybold u. a. [2013] auf der anderen Seite
jedoch zu einer höheren System-Verdampferleistung.
Für die Untersuchung der in Abbildung G.1 dargestellten IWÜ-Integration kann an dieser Stelle
auf keine Datengrundlage (Messdaten und/oder Geometriespezifikation) für eine valide Nachbildung
eines spezifischen IWÜs zurückgegriffen werden. Aus diesem Grund wird der Effekt des IWÜs
auf theoretischer Grundlage mit der Variation einer Wärmeübertragereffizienz (s. Köhler [2014])
untersucht. Die möglichen erzielbaren Verbesserungspotenziale werden daneben auf Basis der in
Tabelle 6.1 definierten Betriebspunkte berechnet. Die Ergebnisse dieser Berechnungen zeigt Abbil-
dung G.2. Dargestellt ist, neben der Änderung der Verdampferleistung ∆Q̇VD, die Änderung der
Kälteleistungszahl ∆COP in Bezug auf den R-134a-Referenzkreislauf ohne IWÜ. Die Änderung der
Kälteleistungszahl ∆COP berechnet sich analog zur Änderung der Verdampferleistung ∆Q̇VD. Dabei
sind die Änderungen der Verdampferleistung ∆Q̇VD und Kälteleistungszahl ∆COP in Abhängigkeit
der Wärmeübertragereffizienz ηIWÜ des IWÜs aufgetragen. Die jeweils dargestellten Kurven entspre-
chen der Lufttemperaturvariation aus Tabelle 6.1, dabei sind die Werte für die Drehzahlvariation
arithmetisch gemittelt.
∆Q    , n=50%VD∆COP, n=50% ∆COP, n=100% ∆Q    , n=100%VD





















































































Abbildung G.2.: Kältemittelunterkühlung mit IWÜ. Änderungen der Verdampferleistung ∆Q̇VD sowie
Änderung der Kälteleistungszahl ∆COP in Bezug auf R-134a-Referenzkreislauf und in Abhängigkeit der
Wärmeübertragereffizienz ηIWÜ. Markierter Bereich entspricht erzielbarer Wärmeübertragereffizienzen nach
Literaturangaben. (Werte sind über die Drehzahlvariation des Verdichters aus Tabelle 6.1 gemittelt, Kurven-
verläufe mit n=50% und n=100% entsprechen der Lüfter- und Gebläsedrehzahlvariation aus Tabelle 6.1:
n=50% =̂ Teillast und n=100%: =̂ Volllast.)
Die Ergebnisse in Abbildung G.2 zeigen den Effekt eines idealen IWÜs ohne Druckverluste.
Allerdings ist die Berücksichtigung von Druckverlusten, insbesondere auf der Sauggasseite, für
die Bewertung des IWÜs essentiell, s. Domanski u. a. [1994]. Grundlegend beeinflusst wird der
Druckverlust dabei durch die Formgebung und Geometrie des IWÜs. Untersuchungen hierzu werden
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Anhang G. Kältemittelunterkühlung mit internem Wärmeübertrager (IWÜ)
von Kurata u. a. [2007], Seybold u. a. [2012] oder Mayer [2012] vorgestellt und zeigen den Effekt
von Formgebung und Geometrie auf Druckverlust und effektiver Wärmeübertragereffizienz bzw.
Leistungsvermögen des IWÜs.
Aufgrund der bereits angesprochenen nicht vorhandenen spezifischen IWÜ-Geometriespezifikation
orientiert sich die folgende abschließende Bewertung des IWÜs an in der Literatur genannten Werten.
Für die Abschätzung einer realistischen Wärmeübertragereffizienz ηIWÜ des IWÜs gibt die Literatur
zum Beispiel folgende Werte: Navarro-Esbrí u. a. [2012] von 0,17 bis 0,25, Seybold u. a. [2012] von 0,2
bis 0,3, Mathur [2009, 2011] von 0,20 bis 0,35, Vaghela [2016] ein maximalen Wert von 0,46 und bei
Preissner u. a. [2001] sogar 0,5 bis 0,6. Der sonach mögliche Bereich der Wärmeübertragereffizienz
ηIWÜ des IWÜs ist für die Verbesserung der Verdampferleistung Q̇V D und Kälteleistungszahl COP
in Abbildung G.2 grau markiert. Daneben kann der Druckverlust auf der Sauggasseite nach Seybold
u. a. [2012] Werte von ∆pSD<10 kPa bis ∆pSD=20 kPa annehmen, basierend auf einem typischen in
der automobilen Anwendung verbreiteten “Rohr-in-Rohr“ IWÜ in Koaxialausführung. Von Kurata
u. a. [2007] wird für diese IWÜ-Ausführung und einem zufriedenstellenden Leistungsverhalten ein
Druckverlustgrenzwert von ∆pSD=10 kPa angegeben. Angelehnt an Preissner u. a. [2000] reduziert
sich mit diesem Druckverlustgrenzwert von ∆pSD=10 kPa die Kälteleistungszahl ∆COP um 2% und
die Verdampferleistung ∆Q̇V D um 2,5%, in Bezug auf den Kreislauf mit idealem IWÜ ohne Druck-
verluste. Von diesen Angaben ausgehend ist die zu erwartende Verbesserung durch die Integration




In Ergänzung zu Kapitel 8 sind nachfolgend für die Ejektorkreislauf-Topologievarianten (b) bis (e)
die relative Änderung der Kälteleistungszahl ∆COP und die relative Änderung der Verdampferleis-
tung ∆Q̇VD in Bezug auf den R-744-Referenzkreislauf dargestellt. Die abgebildeten Änderungen der
Kälteleistungszahl ∆COP und Änderung der Verdampferleistung ∆Q̇VD sind in Abhängigkeit des
optimierten Treibdüsenquerschnitts auf Basis der 60 Betriebspunkte aus Tabelle 6.1 aufgetragen. Da-
bei werden die Änderungen der Kälteleistungszahl ∆COP und Verdampferleistung ∆Q̇VD zusätzlich



























































































Abbildung H.1.: Kreislauftopologievariante (b): Simulationsmodell mit Aufdach-Verdampfer im Saugdruck
des Ejektors, Frontbox-Verdampfer saugseitig nach Abscheider angeschlossen.
























































Abbildung H.2.: Kreislauftopologievariante (b): Änderung der Kälteleistungszahl ∆COP sowie Änderung
der Verdampferleistung ∆Q̇VD in Abhängigkeit der optimierten Treibdüsenquerschnitte und in Bezug auf
R-744-Referenzkreislauf. Darstellung von ∆COP und ∆Q̇VD für die 60 Betriebspunkte aus Tabelle 6.1, Kur-
venverläufe mit n=50% und n=100% entsprechen der Lüfter- und Gebläsedrehzahlvariation aus Tabelle 6.1:


























































































Abbildung H.3.: Kreislauftopologievariante (c): Simulationsmodell mit Frontbox-Verdampfer im Saugdruck
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Abbildung H.4.: Kreislauftopologievariante (c): Änderung der Kälteleistungszahl ∆COP sowie Änderung
der Verdampferleistung ∆Q̇VD in Abhängigkeit der optimierten Treibdüsenquerschnitte und in Bezug auf
R-744-Referenzkreislauf. Darstellung von ∆COP und ∆Q̇VD für die 60 Betriebspunkte aus Tabelle 6.1, Kur-
venverläufe mit n=50% und n=100% entsprechen der Lüfter- und Gebläsedrehzahlvariation aus Tabelle 6.1:























































































Abbildung H.5.: Kreislauftopologievariante (d): Simulationsmodell mit Aufdach-Verdampfer sowie
Frontbox-Verdampfer im Saugdruck des Ejektors.
























































Abbildung H.6.: Kreislauftopologievariante (d): Änderung der Kälteleistungszahl ∆COP sowie Änderung
der Verdampferleistung ∆Q̇VD in Abhängigkeit der optimierten Treibdüsenquerschnitte und in Bezug auf
R-744-Referenzkreislauf. Darstellung von ∆COP und ∆Q̇VD für die 60 Betriebspunkte aus Tabelle 6.1, Kur-
venverläufe mit n=50% und n=100% entsprechen der Lüfter- und Gebläsedrehzahlvariation aus Tabelle 6.1:









































































































Abbildung H.7.: Kreislauftopologievariante (e): Simulationsmodell mit Ejektor für Aufdach-
Verdampferkreis und Ejektor für Frontbox-Verdampferkreis.
Treibdüsenquerschnitt [10-8 m2]
 n=50%  n=100%
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Abbildung H.8.: Kreislauftopologievariante (e): Treibdüsenquerschnitt Ejektor-Aufdach-Verdampfer
Aeff=2,0 · 10-6m2: Änderung der Kälteleistungszahl ∆COP sowie Änderung der Verdampferleistung
∆Q̇VD in Abhängigkeit der optimierten Treibdüsenquerschnitte des Frontbox-Ejektors und in Bezug auf
R-744-Referenzkreislauf. Darstellung von ∆COP und ∆Q̇VD für die 60 Betriebspunkte aus Tabelle 6.1, Kur-
venverläufe mit n=50% und n=100% entsprechen der Lüfter- und Gebläsedrehzahlvariation aus Tabelle 6.1:
n=50% =̂ Teillast und n=100% =̂ Volllast.
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Treibdüsenquerschnitt [10-8 m2]
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Abbildung H.9.: Kreislauftopologievariante (e): Treibdüsenquerschnitt Ejektor-Aufdach-Verdampfer
Aeff=2,5 · 10-6m2: Änderung der Kälteleistungszahl ∆COP sowie Änderung der Verdampferleistung
∆Q̇VD in Abhängigkeit der optimierten Treibdüsenquerschnitte des Frontbox-Ejektors und in Bezug auf
R-744-Referenzkreislauf. Darstellung von ∆COP und ∆Q̇VD für die 60 Betriebspunkte aus Tabelle 6.1, Kur-
venverläufe mit n=50% und n=100% entsprechen der Lüfter- und Gebläsedrehzahlvariation aus Tabelle 6.1:
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Abbildung H.10.: Kreislauftopologievariante (e): Treibdüsenquerschnitt Ejektor-Aufdach-Verdampfer
Aeff=3,0 · 10-6m2: Änderung der Kälteleistungszahl ∆COP sowie Änderung der Verdampferleistung
∆Q̇VD in Abhängigkeit der optimierten Treibdüsenquerschnitte des Frontbox-Ejektors und in Bezug auf
R-744-Referenzkreislauf. Darstellung von ∆COP und ∆Q̇VD für die 60 Betriebspunkte aus Tabelle 6.1, Kur-
venverläufe mit n=50% und n=100% entsprechen der Lüfter- und Gebläsedrehzahlvariation aus Tabelle 6.1:
n=50% =̂ Teillast und n=100% =̂ Volllast.
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Treibdüsenquerschnitt [10-8 m2]
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Abbildung H.11.: Kreislauftopologievariante (e): Treibdüsenquerschnitt Ejektor-Aufdach-Verdampfer
Aeff=3,5 · 10-6m2: Änderung der Kälteleistungszahl ∆COP sowie Änderung der Verdampferleistung
∆Q̇VD in Abhängigkeit der optimierten Treibdüsenquerschnitte des Frontbox-Ejektors und in Bezug auf
R-744-Referenzkreislauf. Darstellung von ∆COP und ∆Q̇VD für die 60 Betriebspunkte aus Tabelle 6.1, Kur-
venverläufe mit n=50% und n=100% entsprechen der Lüfter- und Gebläsedrehzahlvariation aus Tabelle 6.1:
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Abbildung H.12.: Kreislauftopologievariante (e): Treibdüsenquerschnitt Ejektor-Aufdach-Verdampfer
Aeff=4,0 · 10-6m2: Änderung der Kälteleistungszahl ∆COP sowie Änderung der Verdampferleistung
∆Q̇VD in Abhängigkeit der optimierten Treibdüsenquerschnitte des Frontbox-Ejektors und in Bezug auf
R-744-Referenzkreislauf. Darstellung von ∆COP und ∆Q̇VD für die 60 Betriebspunkte aus Tabelle 6.1, Kur-
venverläufe mit n=50% und n=100% entsprechen der Lüfter- und Gebläsedrehzahlvariation aus Tabelle 6.1:
n=50% =̂ Teillast und n=100% =̂ Volllast.
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Treibdüsenquerschnitt [10-8 m2]
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Abbildung H.13.: Kreislauftopologievariante (e): Treibdüsenquerschnitt Ejektor-Aufdach-Verdampfer
Aeff=4,5 · 10-6m2: Änderung der Kälteleistungszahl ∆COP sowie Änderung der Verdampferleistung
∆Q̇VD in Abhängigkeit der optimierten Treibdüsenquerschnitte des Frontbox-Ejektors und in Bezug auf
R-744-Referenzkreislauf. Darstellung von ∆COP und ∆Q̇VD für die 60 Betriebspunkte aus Tabelle 6.1, Kur-
venverläufe mit n=50% und n=100% entsprechen der Lüfter- und Gebläsedrehzahlvariation aus Tabelle 6.1:




In den nachfolgenden Tabellen sind die Berechnungsergebnisse der Maßnahmen- und Konzeptun-
tersuchungen aus den Kapiteln 4 bis 9 tabellarisch zusammengefasst. Tabelle I.1 zeigt hierzu die
Übersicht der in den nachstehenden Tabellen dargestellten Bewertungsgrößen.
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mittl. Innenraumtemperatur Fahrgastbereich
(Zone II und III s. Kapitel 2.4)








(s. Kapitel 2.7 und vgl. Schmidt [2002a]
































) relative Änderung der
eff. Kälteleistung (s. Kapitel 6)
In Abschnitt I.1 sind die Berechnungsergebnisse der untersuchten Förderleistungsvariabilität des
Kältemittelverdichters aus Kapitel 4 zusammengefasst. Tabelle I.2 bis Tabelle I.4 zeigen dazu die
Berechnungsergebnisse für das R-134a-Anlagensystem, Tabelle I.5 bis Tabelle I.7 die Berechnungser-
gebnisse für das R-744-Anlagensystem, Tabelle I.8 bis Tabelle I.10 die Berechnungsergebnisse für
das R-1234yf-Anlagensystem und Tabelle I.11 bis Tabelle I.13 die Berechnungsergebnisse für das
R-445A-Anlagensystem.
In Abschnitt I.2 sind die Berechnungsergebnisse der untersuchten raumluftgüteorientierten Um-
luftrate aus Kapitel 5 zusammengefasst. Tabelle I.14 bis Tabelle I.16 zeigen dazu die Berech-
nungsergebnisse für das R-134a-Anlagensystem, Tabelle I.17 bis Tabelle I.19 die Berechnungser-
gebnisse für das R-744-Anlagensystem, Tabelle I.20 bis Tabelle I.22 die Berechnungsergebnisse für
das R-1234yf-Anlagensystem und Tabelle I.23 bis Tabelle I.25 die Berechnungsergebnisse für das
R-445A-Anlagensystem.
In Abschnitt I.3 sind die Berechnungsergebnisse der untersuchten energetisch günstigen Kälte-
mittelunterkühlung aus Kapitel 6 zusammengefasst. Tabelle I.26 bis Tabelle I.28 zeigen dazu die
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Berechnungsergebnisse für das R-134a-Anlagensystem, Tabelle I.29 bis Tabelle I.31 die Berechnungser-
gebnisse für das R-1234yf-Anlagensystem und Tabelle I.32 bis Tabelle I.34 die Berechnungsergebnisse
für das R-445A-Anlagensystem.
In Abschnitt I.4 sind die Berechnungsergebnisse der untersuchten dynamischen Adaption des
Kältemittelhochdrucks aus Kapitel 7 zusammengefasst. Tabelle I.35 bis Tabelle I.37 zeigen dazu die
Berechnungsergebnisse für das R-744-Anlagensystem.
In Abschnitt I.5 sind die Berechnungsergebnisse der untersuchten Entspannung mit Ejektor aus
Kapitel 8 zusammengefasst. Tabelle I.38 bis Tabelle I.40 zeigen dazu die Berechnungsergebnisse für
das R-744-Anlagensystem.
In Abschnitt I.6 sind die Berechnungsergebnisse der untersuchten Maßnahmen- und Konzeptsyn-
thesen aus Kapitel 9 zusammengefasst. Tabelle I.41 zeigt dazu die Berechnungsergebnisse für das
R-134a-Synthesesystem und Tabelle I.42 die Berechnungsergebnisse für das R-744-Synthesesystem.
Zusätzlich zeigen Tabelle I.43 die Berechnungsergebnisse für R-1234yf im R-134a-Synthesesystem
und Tabelle I.44 die Berechnungsergebnisse für R-445A im R-134a-Synthesesystem.
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Anhang I. Zusammenfassung der Berechnungsergebnisse
I.1. Förderleistungsvariabilität des Kältemittelverdichters
Tabelle I.2.: R-134a-Anlagensystem - Fahrstreckenszenario: Hannover - München
(in Bezug auf R-134a-Referenzsystem).
Datum virtuelles Fahrtenszenario
15.01 15.02 15.03 15.04 15.05 15.06 15.07 15.08 15.09 15.10 15.11 15.12
Index 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12
Sauggasabriegelung
ϑFA[◦C] - - - - 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,4 - -
ϑmR[◦C] - - - - 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,4 - -
∆BS [%] - - - - -2,61 -2,82 -2,35 -2,97 -2,85 -1,46 - -
COP [-] - - - - 3,20 3,19 3,33 3,09 3,33 3,35 - -
∆Q̇VD[%] - - - - -24,8 -25,2 -25,4 -25,1 -26,1 -25,8 - -
CVT verlustfrei
ϑFA[◦C] - - - - 22,4 22,4 22,4 22,5 22,4 22,4 - -
ϑmR[◦C] - - - - 22,4 22,4 22,4 22,4 22,4 22,4 - -
∆BS [%] - - - - -5,69 -6,01 -5,08 -6,08 -6,00 -3,08 - -
COP [-] - - - - 6,58 6,43 6,80 5,95 6,84 6,79 - -
∆Q̇VD[%] - - - - -51,1 -50,6 -52,5 -45,5 -52,7 -52,5 - -
CVT verlustbehaftet
∆BS [%] - - - - -5,52 -5,82 -4,93 -5,84 -5,82 -2,99 - -
Riemenscheibengetriebe
ϑFA[◦C] - - - - 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,4 - -
ϑmR[◦C] - - - - 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,4 - -
∆BS [%] - - - - -3,77 -4,30 -3,58 -4,54 -4,30 -2,23 - -
COP [-] - - - - 4,49 4,60 4,82 4,46 4,85 4,85 - -
∆Q̇VD[%] - - - - -24,3 -26,7 -27,0 -26,3 -27,4 -28,5 - -
Riemenscheibengetriebe und Sauggasabriegelung
ϑFA[◦C] - - - - 22,5 22,5 22,5 22,6 22,5 22,4 - -
ϑmR[◦C] - - - - 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,4 - -
∆BS [%] - - - - -4,38 -4,80 -4,04 -5,03 -4,82 -2,51 - -
COP [-] - - - - 4,34 4,41 4,53 4,27 4,65 4,56 - -
∆Q̇VD[%] - - - - -38,4 -39,6 -42,2 -38,8 -41,0 -43,3 - -
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I.1. Förderleistungsvariabilität des Kältemittelverdichters
Tabelle I.3.: R-134a-Anlagensystem - Fahrstreckenszenario: Lissabon - Madrid
(in Bezug auf R-134a-Referenzsystem).
Datum virtuelles Fahrtenszenario
15.01 15.02 15.03 15.04 15.05 15.06 15.07 15.08 15.09 15.10 15.11 15.12
Index 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12
Sauggasabriegelung
ϑFA[◦C] - - 22,4 22,5 22,6 22,9 22,5 23,1 22,7 22,5 - -
ϑmR[◦C] - - 22,4 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 - -
∆BS [%] - - -1,61 -2,54 -2,82 -2,94 -2,75 -2,87 -3,07 -3,06 - -
COP [-] - - 3,09 3,21 3,03 2,85 3,00 2,75 2,92 3,11 - -
∆Q̇VD[%] - - -23,7 -25,1 -24,2 -22,9 -23,3 -21,3 -24,0 -25,2 - -
CVT verlustfrei
ϑFA[◦C] - - 22,4 22,4 22,5 22,6 22,5 22,6 22,5 22,4 - -
ϑmR[◦C] - - 22,4 22,4 22,4 22,4 22,4 22,4 22,4 22,4 - -
∆BS [%] - - -3,61 -5,45 -5,31 -4,11 -5,81 -1,56 -5,34 -6,48 - -
COP [-] - - 6,48 6,66 5,47 4,13 5,91 3,13 4,88 6,37 - -
∆Q̇VD[%] - - -50,0 -51,1 -39,1 -25,9 -44,5 -13,7 -34,9 -51,8 - -
CVT verlustbehaftet
∆BS [%] - - -3,49 -5,29 -5,03 -3,57 -5,59 -0,68 -4,97 -6,30 - -
Riemenscheibengetriebe
ϑFA[◦C] - - 22,4 22,5 22,6 22,5 22,5 22,7 22,7 22,5 - -
ϑmR[◦C] - - 22,4 22,5 22,5 22,4 22,5 22,4 22,5 22,5 - -
∆BS [%] - - -2,51 -3,84 -4,27 -2,09 -4,22 -1,77 -4,65 -4,59 - -
COP [-] - - 4,37 4,53 4,25 3,20 4,20 2,99 4,06 4,37 - -
∆Q̇VD[%] - - -24,4 -24,8 -23,7 -11,8 -22,7 -10,1 -23,7 -24,7 - -
Riemenscheibengetriebe und Sauggasabriegelung
ϑFA[◦C] - - 22,4 22,5 22,4 22,5 22,4 22,7 22,4 22,5 - -
ϑmR[◦C] - - 22,4 22,5 22,4 22,3 22,4 22,3 22,3 22,5 - -
∆BS [%] - - -2,83 -4,32 -3,61 -3,38 -3,93 -2,33 -3,80 -5,12 - -
COP [-] - - 4,24 4,41 3,76 3,39 3,84 3,02 3,58 4,32 - -
∆Q̇VD[%] - - -39,3 -40,4 -26,0 -21,0 -28,7 -14,3 -24,3 -38,9 - -
214
Anhang I. Zusammenfassung der Berechnungsergebnisse
Tabelle I.4.: R-134a-Anlagensystem - Fahrstreckenszenario: Neu-Delhi - Kanpur
(in Bezug auf R-134a-Referenzsystem).
Datum virtuelles Fahrtenszenario
15.01 15.02 15.03 15.04 15.05 15.06 15.07 15.08 15.09 15.10 15.11 15.12
Index 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12
Sauggasabriegelung
TFA[◦C] 22,5 22,5 23,2 24,4 26,4 27,5 24,8 26,1 24,5 24,0 22,6 22,5
TmR[◦C] 22,4 22,5 22,5 22,3 22,7 23,4 22,8 23,6 22,4 22,3 22,5 22,5
∆BS [%] -1,59 -2,39 -2,81 -0,44 0,00 0,0 0,0 0,0 0,0 -0,51 -3,07 -3,15
COP [-] 3,33 3,08 2,79 2,34 2,24 2,39 2,48 2,66 2,43 2,44 2,94 3,13
∆Q̇VD[%] -25,9 -23,0 -20,3 -3,9 0,0 0,0 0,0 0,0 0,0 -4,6 -23,7 -25,1
CVT verlustfrei
ϑFA[◦C] 22,4 22,4 22,6 23,9 26,0 27,0 24,2 25,3 24,0 23,6 22,6 22,4
ϑmR[◦C] 22,4 22,4 22,4 22,4 22,5 23,0 22,4 22,8 22,4 22,4 22,4 22,4
∆BS [%] -3,35 -5,28 -0,99 4,11 5,03 5,20 5,50 5,49 5,55 3,90 -5,12 -6,42
COP [-] 6,68 6,27 3,06 1,68 1,56 1,62 1,71 1,77 1,70 1,85 4,59 5,92
∆Q̇VD[%] -50,5 -47,7 -11,1 6,4 6,4 3,7 7,7 3,9 9,1 4,8 -30,9 -45,9
CVT verlustbehaftet
∆BS [%] -3,24 -5,10 0,01 5,82 6,93 7,20 7,48 7,52 7,51 5,61 -4,69 -6,16
Riemenscheibengetriebe
ϑFA[◦C] 22,5 22,5 22,6 24,0 26,1 27,1 24,4 25,5 24,1 23,6 22,5 22,5
ϑmR[◦C] 22,5 22,5 22,5 22,3 22,4 23,0 22,4 22,8 22,3 22,3 22,5 22,5
∆BS [%] 0,0 0,0 0,0 3,19 4,3 4,38 4,78 4,64 4,71 3,30 0,0 0,0
COP [-] 2,79 2,57 2,36 1,89 1,73 1,79 1,86 1,96 1,87 1,98 2,45 2,59
∆Q̇VD[%] 0,0 0,0 0,0 4,6 5,2 2,2 4,4 2,3 5,6 4,1 0,0 0,0
Riemenscheibengetriebe und Sauggasabriegelung
ϑFA[◦C] 22,5 22,5 22,7 24,0 26,1 27,1 24,3 25,5 24,1 23,6 22,4 22,5
ϑmR[◦C] 22,4 22,4 22,3 22,3 22,4 23,0 22,3 22,8 22,2 22,3 22,4 22,5
∆BS [%] -1,61 -2,27 -0,85 3,22 4,10 4,20 4,54 4,49 4,61 3,28 -1,94 -3,15
COP [-] 3,33 3,04 2,51 1,87 1,74 1,80 1,92 1,97 1,87 1,99 2,76 3,13
∆Q̇VD[%] -26,4 -22,1 -7,50 4,91 5,18 2,15 6,24 2,28 6,31 3,79 -15,6 -25,2
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I.1. Förderleistungsvariabilität des Kältemittelverdichters
Tabelle I.5.: R-744-Anlagensystem - Fahrstreckenszenario: Hannover - München
(in Bezug auf R-744-Referenzsystem).
Datum virtuelles Fahrtenszenario
15.01 15.02 15.03 15.04 15.05 15.06 15.07 15.08 15.09 15.10 15.11 15.12
Index 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12
Sauggasabriegelung
ϑFA[◦C] - - - - 22,5 22,5 22,5 22,5 22,6 22,4 - -
ϑmR[◦C] - - - - 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,4 - -
∆BS [%] - - - - -4,99 -5,09 -4,66 -5,18 -5,05 -2,91 - -
COP [-] - - - - 3,37 3,43 3,37 3,41 3,47 3,36 - -
∆Q̇VD[%] - - - - -29,9 -30,5 -29,6 -30,0 -29,4 -29,3 - -
CVT verlustfrei
ϑFA[◦C] - - - - 22,4 22,4 22,4 22,4 22,4 22,4 - -
ϑmR[◦C] - - - - 22,4 22,4 22,4 22,4 22,4 22,4 - -
∆BS [%] - - - - -7,63 -7,76 -6,90 -7,85 -7,44 -4,42 - -
COP [-] - - - - 5,12 5,13 4,95 5,07 5,00 5,09 - -
∆Q̇VD[%] - - - - -62,0 -62,7 -58,6 -62,6 -58,1 -62,8 - -
CVT verlustbehaftet
∆BS [%] - - - - -7,45 -7,58 -6,70 -7,67 -7,22 -4,32 - -
Riemenscheibengetriebe
ϑFA[◦C] - - - - 22,5 22,5 22,5 22,5 22,6 22,4 - -
ϑmR[◦C] - - - - 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,4 - -
∆BS [%] - - - - -5,75 -5,86 -5,27 -5,95 -5,79 -3,35 - -
COP [-] - - - - 3,93 3,98 3,88 3,96 4,03 3,93 - -
∆Q̇VD[%] - - - - -34,3 -35,0 -33,3 -35,5 -33,8 -33,6 - -
Riemenscheibengetriebe und Sauggasabriegelung
ϑFA[◦C] - - - - 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,4 - -
ϑmR[◦C] - - - - 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,4 - -
∆BS [%] - - - - -6,66 -6,79 -6,12 -6,89 -6,63 -3,88 - -
COP [-] - - - - 4,40 4,44 4,36 4,40 4,46 4,42 - -
∆Q̇VD[%] - - - - -45,4 -46,4 -44,3 -46,9 -44,2 -45,1 - -
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Tabelle I.6.: R-744-Anlagensystem - Fahrstreckenszenario: Lissabon - Madrid
(in Bezug auf R-744-Referenzsystem).
Datum virtuelles Fahrtenszenario
15.01 15.02 15.03 15.04 15.05 15.06 15.07 15.08 15.09 15.10 15.11 15.12
Index 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12
Sauggasabriegelung
ϑFA[◦C] - - 22,4 22,5 22,5 22,6 22,5 22,7 22,5 22,5 - -
ϑmR[◦C] - - 22,4 22,5 22,5 22,4 22,5 22,4 22,5 22,5 - -
∆BS [%] - - -3,39 -5,03 -5,04 -3,81 -5,03 -2,51 -5,26 -5,27 - -
COP [-] - - 3,21 3,30 3,23 2,79 3,20 2,48 3,12 3,42 - -
∆Q̇VD[%] - - -29,1 -29,6 -29,4 -22,5 -29,1 -15,5 -30,5 -30,9 - -
CVT verlustfrei
ϑFa[◦C] - - 22,4 22,4 22,4 22,5 22,4 22,6 22,4 22,4 - -
ϑmR[◦C] - - 22,4 22,4 22,4 22,4 22,5 22,4 22,5 22,4 - -
∆BS [%] - - -5,23 -7,52 -7,76 -6,25 -7,86 -1,44 -7,58 -7,95 - -
COP [-] - - 5,11 5,01 4,93 3,77 4,98 2,77 4,38 5,14 - -
∆Q̇VD[%] - - -61,4 -59,1 -60,0 -41,2 -61,3 -20,6 -54,2 -63,0 - -
CVT verlustbehaftet
∆BS [%] - - -5,11 -7,33 -7,56 -5,81 -7,67 -0,37 -7,31 -7,76 - -
Riemenscheibengetriebe
ϑFA[◦C] - - 22,4 22,5 22,5 22,5 22,4 22,6 22,5 22,5 - -
ϑmR[◦C] - - 22,4 22,5 22,5 22,4 22,4 22,4 22,5 22,5 - -
∆BS [%] - - -3,89 -5,75 -5,42 -3,09 -4,04 -2,15 -5,85 -6,01 - -
COP [-] - - 3,7 3,78 3,60 2,89 3,25 2,58 3,51 3,91 - -
∆Q̇VD[%] - - -31,8 -32,1 -29,8 -18,7 -23,1 -14,1 -32,0 -33,6 - -
Riemenscheibengetriebe und Sauggasabriegelung
ϑFA[◦C] - - 22,4 22,5 22,5 22,5 22,5 22,7 22,5 22,5 - -
ϑmR[◦C] - - 22,4 22,5 22,5 22,4 22,5 22,3 22,5 22,5 - -
∆BS [%] - - -4,54 -6,33 -6,74 -5,26 -6,73 -3,63 -6,56 -6,96 - -
COP [-] - - 4,27 4,21 4,20 3,36 4,18 2,90 3,86 4,43 - -
∆Q̇VD[%] - - -44,1 -42,1 -44,4 -30,9 -44,0 -23,6 -41,9 -46,8 - -
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I.1. Förderleistungsvariabilität des Kältemittelverdichters
Tabelle I.7.: R-744-Anlagensystem - Fahrstreckenszenario: Neu-Delhi - Kanpur
(in Bezug auf R-744-Referenzsystem).
Datum virtuelles Fahrtenszenario
15.01 15.02 15.03 15.04 15.05 15.06 15.07 15.08 15.09 15.10 15.11 15.12
Index 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12
Sauggasabriegelung
ϑFA[◦C] 22,4 22,5 22,8 25,1 28,5 29,9 26,0 28,0 25,8 24,8 22,5 22,6
ϑmR[◦C] 22,4 22,5 22,4 22,4 24,2 26,3 23,8 25,7 23,2 22,5 22,4 22,5
∆BS [%] -3,10 -4,45 -2,14 -0,11 0,00 0,0 0,0 0,0 0,0 -0,13 -4,33 -5,47
COP [-] 3,41 3,25 2,45 1,82 1,69 1,77 2,14 2,11 2,07 1,92 2,93 3,38
∆Q̇VD[%] -29,7 -28,3 -12,7 -0,7 0,0 0,0 0,0 0,0 0,0 -1,0 -24,6 -31,5
CVT verlustfrei
ϑFA[◦C] 22,4 22,4 22,6 24,7 27,6 29,1 25,4 27,3 25,2 24,4 22,5 22,4
ϑmR[◦C] 22,4 22,4 22,4 22,4 23,1 24,8 22,9 24,4 22,5 22,4 22,5 22,5
∆BS [%] -4,74 -7,10 -1,23 5,37 6,04 6,32 5,83 6,07 5,91 4,76 -7,68 -7,85
COP [-] 5,11 5,10 2,69 1,35 1,20 1,26 1,49 1,48 1,44 1,51 4,23 4,69
∆Q̇VD[%] -61,1 -61,2 -16,4 11,6 11,2 13,4 11,8 12,8 12,1 9,0 -52,2 -55,7
CVT verlustbehaftet
∆BS [%] -4,63 -6,93 0,09 7,38 8,24 8,55 7,90 8,18 7,99 6,69 -7,38 -7,56
Riemenscheibengetriebe
ϑFA[◦C] 22,5 22,5 22,7 24,9 28,0 29,5 25,7 27,7 25,5 24,6 22,5 22,6
ϑmR[◦C] 22,5 22,5 22,5 22,3 23,6 25,4 23,3 25,0 22,7 22,3 22,5 22,5
∆BS [%] 0,00 0,00 0,00 2,53 3,15 3,29 3,09 3,17 3,05 2,64 0,0 0,0
COP [-] 2,22 2,17 2,03 1,61 1,45 1,53 1,83 1,81 1,77 1,69 2,11 2,24
∆Q̇VD[%] 0,0 0,0 0,0 5,0 5,9 6,4 5,7 6,2 5,6 4,7 0,0 0,0
Riemenscheibengetriebe und Sauggasabriegelung
ϑFA[◦C] 22,4 22,5 22,7 24,9 28,0 29,5 25,7 27,7 25,5 24,6 22,4 22,6
ϑmR[◦C] 22,4 22,5 22,3 22,3 23,6 25,4 23,3 25,0 22,7 22,3 22,4 22,5
∆BS [%] -3,10 -4,62 -1,35 2,59 3,15 3,29 3,04 3,17 3,05 2,68 -4,33 -5,47
COP [-] 3,41 3,32 2,37 1,61 1,45 1,53 1,83 1,81 1,77 1,70 2,93 3,38
∆Q̇VD[%] -29,7 -29,7 -10,4 5,02 5,87 6,46 5,73 6,25 5,59 4,20 -24,6 -31,5
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Tabelle I.8.: R-1234yf-Anlagensystem - Fahrstreckenszenario: Hannover - München
(in Bezug auf R-134a-Referenzsystem).
Datum virtuelles Fahrtenszenario
15.01 15.02 15.03 15.04 15.05 15.06 15.07 15.08 15.09 15.10 15.11 15.12
Index 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12
Sauggasabriegelung
ϑFA[◦C] - - - - 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,4 - -
ϑmR[◦C] - - - - 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,4 - -
∆BS [%] - - - - -2,86 -3,11 -2,56 -3,30 -3,12 -1,59 - -
COP [-] - - - - 3,30 3,27 3,43 3,18 3,42 3,45 - -
∆Q̇VD[%] - - - - -27,2 -28,1 -27,6 -28,1 -28,7 -28,1 - -
CVT verlustfrei
ϑFA[◦C] - - - - 22,4 22,5 22,4 22,5 22,4 22,4 - -
ϑmR[◦C] - - - - 22,4 22,4 22,4 22,4 22,4 22,4 - -
∆BS [%] - - - - -5,66 -5,98 -5,05 -6,11 -5,97 -3,00 - -
COP [-] - - - - 6,66 6,53 6,76 6,03 6,93 6,55 - -
∆Q̇VD[%] - - - - -49,3 -48,7 -51,7 -45,4 -51,4 -49,4 - -
CVT verlustbehaftet
∆BS [%] - - - - -5,48 -5,78 -4,89 -5,88 -5,80 -2,89 - -
Riemenscheibengetriebe
ϑFA[◦C] - - - - 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,4 - -
ϑmR[◦C] - - - - 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,4 - -
∆BS [%] - - - - -3,71 -4,26 -3,54 -4,50 -4,25 -2,20 - -
COP [-] - - - - 4,33 4,48 4,68 4,35 4,71 4,72 - -
∆Q̇VD[%] - - - - -25,7 -28,1 -28,2 -27,8 -28,8 -29,3 - -
Riemenscheibengetriebe und Sauggasabriegelung
ϑFA[◦C] - - - - 22,5 22,5 22,5 22,6 22,5 22,4 - -
ϑmR[◦C] - - - - 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,4 - -
∆BS [%] - - - - -4,47 -4,95 -4,11 -5,23 -4,94 -2,34 - -
COP [-] - - - - 4,51 4,58 4,78 4,44 4,82 4,64 - -
∆Q̇VD[%] - - - - -38,6 -41,2 -41,2 -41,0 -42,3 -37,8 - -
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I.1. Förderleistungsvariabilität des Kältemittelverdichters
Tabelle I.9.: R-1234yf-Anlagensystem - Fahrstreckenszenario: Lissabon - Madrid
(in Bezug auf R-134a-Referenzsystem).
Datum virtuelles Fahrtenszenario
15.01 15.02 15.03 15.04 15.05 15.06 15.07 15.08 15.09 15.10 15.11 15.12
Index 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12
Sauggasabriegelung
ϑFA[◦C] - - 22,4 22,5 22,5 22,6 22,5 22,8 22,5 22,5 - -
ϑmR[◦C] - - 22,4 22,5 22,5 22,5 22,5 22,4 22,5 22,5 - -
∆BS [%] - - -1,76 -2,76 -2,98 -3,05 -2,92 -1,85 -3,28 -3,38 - -
COP [-] - - 3,18 3,32 3,07 2,86 3,03 2,52 2,95 3,19 - -
∆Q̇VD[%] - - -25,9 -27,0 -26,0 -24,5 -25,0 -17,1 -26,2 -28,3 - -
CVT verlustfrei
ϑFA[◦C] - - 22,4 22,4 22,5 22,6 22,5 22,7 22,5 22,4 - -
ϑmR[◦C] - - 22,4 22,4 22,4 22,4 22,4 22,4 22,4 22,4 - -
∆BS [%] - - -3,55 -5,42 -5,48 -4,67 -5,79 -1,44 -5,81 -6,46 - -
COP [-] - - 6,43 6,69 5,61 4,37 5,97 3,13 5,14 6,52 - -
∆Q̇VD[%] - - -47,9 -49,9 -43,3 -30,0 -43,2 -19,0 -38,8 -49,9 - -
CVT verlustbehaftet
∆BS [%] - - -3,43 -5,26 -5,21 -4,22 -5,57 -0,54 -5,50 -6,26 - -
Riemenscheibengetriebe
ϑFA[◦C] - - 22,4 22,5 22,5 22,6 22,5 22,8 22,5 22,5 - -
ϑmR[◦C] - - 22,4 22,5 22,5 22,5 22,5 22,4 22,5 22,5 - -
∆BS [%] - - -2,46 -3,76 -3,95 -4,15 -4,17 -2,66 -4,61 -4,54 - -
COP [-] - - 4,23 4,38 3,96 3,68 4,04 3,13 3,93 4,22 - -
∆Q̇VD[%] - - -25,3 -25,5 -23,9 -23,0 -24,5 -17,5 -25,3 -26,4 - -
Riemenscheibengetriebe und Sauggasabriegelung
ϑFA[◦C] - - 22,4 22,5 22,4 22,5 22,4 22,7 22,4 22,5 - -
ϑmR[◦C] - - 22,4 22,5 22,4 22,4 22,4 22,3 22,4 22,5 - -
∆BS [%] - - -2,88 -4,40 -3,62 -3,62 -4,02 -2,11 -3,86 -5,29 - -
COP [-] - - 4,44 4,64 3,79 3,46 3,91 2,89 3,59 4,47 - -
∆Q̇VD[%] - - -38,6 -39,9 -28,0 -25,7 -30,9 -16,6 -27,5 -41,1 - -
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Tabelle I.10.: R-1234yf-Anlagensystem - Fahrstreckenszenario: Neu-Delhi - Kanpur
(in Bezug auf R-134a-Referenzsystem).
Datum virtuelles Fahrtenszenario
15.01 15.02 15.03 15.04 15.05 15.06 15.07 15.08 15.09 15.10 15.11 15.12
Index 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12
Sauggasabriegelung
ϑFA[◦C] 22,5 22,5 22,8 24,5 26,8 27,9 25,2 26,6 24,9 24,1 22,5 22,5
ϑmR[◦C] 22,4 22,4 22,4 22,3 23,0 24,1 23,4 24,3 22,7 22,4 22,5 22,5
∆BS [%] -1,71 -2,48 -1,51 0,12 0,43 0,69 0,55 0,73 0,21 0,09 -3,25 -3,48
COP [-] 3,43 3,09 2,55 2,05 2,09 2,23 2,35 2,52 2,28 2,20 2,99 3,22
∆Q̇VD[%] -27,7 -24,4 -15,2 -7,66 -3,94 -3,50 -2,63 -2,14 4,92 -6,61 -25,3 -28,0
CVT verlustfrei
ϑFA[◦C] 22,4 22,4 22,6 24,1 26,4 27,4 24,6 26,1 24,5 23,8 22,6 22,5
ϑmR[◦C] 22,4 22,4 22,4 22,4 22,8 23,6 22,7 23,6 22,5 22,4 22,4 22,4
∆BS [%] -3,31 -5,19 -0,42 4,55 5,67 6,62 5,94 6,72 5,99 4,39 -5,92 -6,44
COP [-] 6,60 6,28 2,90 1,53 1,42 1,49 1,57 1,62 1,51 1,68 5,10 6,00
∆Q̇VD[%] -49,0 -45,2 -14,6 -0,31 0,70 1,50 1,58 0,50 0,35 -1,37 -37,3 -45,2
CVT verlustbehaftet
∆BS [%] -3,20 -4,99 0,64 6,30 7,63 8,74 7,95 8,88 8,00 6,14 -5,57 -6,18
Riemenscheibengetriebe
ϑFA[◦C] 22,5 22,5 22,7 24,2 26,5 27,5 24,6 26,2 24,5 23,8 22,5 22,6
ϑmR[◦C] 22,5 22,5 22,5 22,3 22,8 23,6 22,7 23,7 22,5 22,3 22,5 22,5
∆BS [%] 0,15 0,23 0,16 3,59 4,89 5,67 5,07 5,77 5,09 3,70 0,17 0,16
COP [-] 2,63 2,42 2,20 1,72 1,58 1,65 1,77 1,83 1,70 1,82 2,30 2,44
∆Q̇VD[%] -2,53 -2,91 -5,30 -2,10 -0,43 -0,20 0,47 -0,21 -1,04 -2,26 -4,59 -4,40
Riemenscheibengetriebe und Sauggasabriegelung
ϑFA[◦C] 22,5 22,5 22,6 24,2 26,5 27,5 24,6 26,2 24,5 23,8 22,5 22,5
ϑmR[◦C] 22,4 22,5 22,3 22,3 22,8 23,6 22,6 23,7 22,4 22,2 22,5 22,5
∆BS [%] -1,71 -2,64 -0,79 3,70 4,90 5,68 5,04 5,75 5,10 3,93 -2,95 -3,28
COP [-] 3,43 3,16 2,38 1,72 1,58 1,66 1,78 1,83 1,71 1,79 2,92 3,19
∆Q̇VD[%] -27,7 -25,7 -10,4 -1,94 -0,41 -0,09 0,49 -0,39 -0,74 -2,06 -23,5 -26,8
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Tabelle I.11.: R-445A-Anlagensystem - Fahrstreckenszenario: Hannover - München
(in Bezug auf R-134a-Referenzsystem).
Datum virtuelles Fahrtenszenario
15.01 15.02 15.03 15.04 15.05 15.06 15.07 15.08 15.09 15.10 15.11 15.12
Index 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12
Sauggasabriegelung
ϑFA[◦C] - - - - 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,4 - -
ϑmR[◦C] - - - - 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,4 - -
∆BS [%] - - - - -2,38 -2,63 -2,15 -2,80 -2,71 -1,38 - -
COP [-] - - - - 3,01 3,00 3,08 2,95 3,08 3,09 - -
∆Q̇VD[%] - - - - -24,7 -25,7 -26,3 -24,9 -28,2 -28,0 - -
CVT verlustfrei
ϑmR[◦C] - - - - 22,4 22,5 22,4 22,5 22,4 22,4 - -
ϑmR[◦C] - - - - 22,4 22,4 22,4 22,4 22,4 22,4 - -
∆BS [%] - - - - -5,45 -5,73 -4,85 -5,61 -5,77 -2,98 - -
COP [-] - - - - 5,27 5,20 5,28 4,90 5,30 5,24 - -
∆Q̇VD[%] - - - - -53,9 -52,5 -56,2 -43,8 -57,1 -57,6 - -
CVT verlustbehaftet
∆BS [%] - - - - -5,24 -5,50 -4,67 -5,30 -5,56 -2,87 - -
Riemenscheibengetriebe
ϑFA[◦C] - - - - 22,4 22,5 22,5 22,4 22,5 22,4 - -
ϑmR[◦C] - - - - 22,4 22,5 22,5 22,4 22,5 22,4 - -
∆BS [%] - - - - -2,70 -4,08 -3,36 -2,46 -4,11 -2,10 - -
COP [-] - - - - 3,88 4,22 4,32 3,60 4,36 4,34 - -
∆Q̇VD[%] - - - - -19,4 -27,3 -28,2 -15,6 -29,8 -29,9 - -
Riemenscheibengetriebe und Sauggasabriegelung
ϑFA[◦C] - - - - 22,5 22,4 22,5 22,3 22,5 22,4 - -
ϑmR[◦C] - - - - 22,5 22,4 22,5 22,3 22,5 22,4 - -
∆BS [%] - - - - -4,11 -3,76 -3,72 -2,72 -4,26 -2,26 - -
COP [-] - - - - 3,78 3,62 3,82 3,37 3,79 3,81 - -
∆Q̇VD[%] - - - - -40,2 -33,0 -43,6 -16,0 -41,7 -42,9 - -
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Tabelle I.12.: R-445A-Anlagensystem - Fahrstreckenszenario: Lissabon - Madrid
(in Bezug auf R-134a-Referenzsystem).
Datum virtuelles Fahrtenszenario
15.01 15.02 15.03 15.04 15.05 15.06 15.07 15.08 15.09 15.10 15.11 15.12
Index 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12
Sauggasabriegelung
ϑFA[◦C] - - 22,4 22,5 22,6 22,9 22,5 23,0 22,7 22,5 - -
ϑmR[◦C] - - 22,4 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 - -
∆BS [%] - - -1,44 -2,30 -2,59 -2,76 -2,53 -2,77 -2,90 -2,89 - -
COP [-] - - 2,95 3,02 2,90 2,76 2,88 2,67 2,81 2,96 - -
∆Q̇VD[%] - - -22,7 -24,6 -23,2 -21,7 -21,9 -20,8 -23,3 -25,3 - -
CVT verlustfrei
ϑFA[◦C] - - 22,4 22,4 22,5 22,6 22,5 22,6 22,5 22,4 - -
ϑmR[◦C] - - 22,4 22,4 22,4 22,4 22,4 22,4 22,4 22,4 - -
∆BS [%] - - -3,46 -5,21 -4,85 -3,78 -5,43 -1,54 -5,02 -6,27 - -
COP [-] - - 5,24 5,28 4,60 3,73 4,97 3,03 4,30 5,26 - -
∆Q̇VD[%] - - -53,1 -54,1 -37,0 -23,7 -43,2 -13,8 -34,0 -54,6 - -
CVT verlustbehaftet
∆BS [%] - - -3,33 -5,02 -4,51 -3,23 -5,16 -0,65 -4,61 -6,03 - -
Riemenscheibengetriebe
ϑFA[◦C] - - 22,4 22,5 22,5 22,4 22,4 22,5 22,3 22,5 - -
ϑmR[◦C] - - 22,4 22,5 22,4 22,3 22,4 22,3 22,3 22,5 - -
∆BS [%] - - -2,35 -3,60 -2,71 -0,29 -2,48 -0,22 -0,36 -4,39 - -
COP [-] - - 4,11 4,19 3,58 2,60 3,43 2,49 2,66 4,11 - -
∆Q̇VD[%] - - -23,3 -24,5 -15,2 0,17 -12,1 0,36 -0,48 -25,0 - -
Riemenscheibengetriebe und Sauggasabriegelung
ϑFA[◦C] - - 22,4 22,5 22,4 22,4 22,5 22,6 22,3 22,5 - -
ϑmR[◦C] - - 22,4 22,5 22,4 22,3 22,4 22,3 22,3 22,5 - -
∆BS [%] - - -2,59 -3,98 -3,30 -2,48 -3,57 -2,02 -2,93 -4,82 - -
COP [-] - - 3,72 3,78 3,42 3,06 3,48 2,87 3,20 3,78 - -
∆Q̇VD[%] - - -39,3 -41,4 -25,1 -11,0 -27,2 -10,0 -15,48 -40,5 - -
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Tabelle I.13.: R-445A-Anlagensystem - Fahrstreckenszenario: Neu-Delhi - Kanpur
(in Bezug auf R-134a-Referenzsystem).
Datum virtuelles Fahrtenszenario
15.01 15.02 15.03 15.04 15.05 15.06 15.07 15.08 15.09 15.10 15.11 15.12
Index 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12
Sauggasabriegelung
ϑFA[◦C] 22,5 22,5 23,2 24,4 26,4 27,4 24,6 26,0 24,2 23,9 22,7 22,5
ϑmR[◦C] 22,4 22,5 22,5 22,3 22,6 23,5 22,5 23,6 22,3 22,3 22,5 22,5
∆BS [%] -1,42 -2,16 -2,68 -0,39 0,22 0,22 -0,02 0,19 0,17 -0,49 -2,83 -2,93
COP [-] 3,11 2,96 2,73 2,40 2,27 2,36 2,57 2,64 2,59 2,50 2,84 2,98
∆Q̇VD[%] -25,5 -21,8 -19,4 -0,90 2,55 0,58 2,33 0,50 5,31 -2,22 -22,3 -24,6
CVT verlustfrei
ϑFA[◦C] 22,4 22,4 22,6 23,8 25,9 26,9 24,1 25,3 23,8 23,5 22,6 22,5
ϑmR[◦C] 22,4 22,4 22,4 22,4 22,4 22,9 22,4 22,7 22,4 22.4 22,4 22,4
∆BS [%] -3,20 -5,08 -0,77 4,08 5,06 5,00 5,38 5,19 5,41 3,87 -4,78 -6,01
COP [-] 5,250 5,21 2,87 1,78 1,62 1,65 1,81 1,81 1,81 1,94 4,12 4,94
∆Q̇VD[%] -54,1 -50,2 -8,4 11,4 10,2 4,71 12,4 4,46 14,3 8,88 -29,3 -45,2
CVT verlustbehaftet
∆BS [%] -3,08 -4,87 0,25 5,76 6,96 6,98 7,33 7,20 7,35 5,56 -4,30 -5,70
Riemenscheibengetriebe
ϑFA[◦C] 22,5 22,5 22,6 23,9 26,0 27,0 24,2 25,4 23,9 23,6 22,5 22,5
ϑmR[◦C] 22,5 22,5 22,5 22,3 22,3 23,0 22,3 22,7 22,3 22.3 22,5 22,5
∆BS [%] 0,15 0,25 0,19 3,28 4,34 4,17 5,07 5,77 5,09 3,70 0,22 0,21
COP [-] 2,76 2,58 2,38 1,97 1,77 1,83 2,01 2,00 2,02 2,04 2,47 2,60
∆Q̇VD[%] 3,18 4,60 3,60 9,54 8,25 3,23 10,9 2,53 11,3 8,08 3,84 3,53
Riemenscheibengetriebe und Sauggasabriegelung
ϑFA[◦C] 22,4 22,3 22,6 23,9 26,0 27,0 24,2 25,4 23,9 23,5 22,4 22,5
ϑmR[◦C] 22,4 22,3 22,3 22,3 22,3 23,0 22,3 22,7 22,2 22,3 22,4 22,5
∆BS [%] -1,08 -0,23 -0,09 3,25 4,12 3,96 4,43 4,15 4,47 3,30 -1,32 -2,82
COP [-] 3,03 2,65 2,42 1,96 1,80 1,85 2,03 2,01 2,01 2,05 2,66 2,97
∆Q̇VD[%] -19,9 -1,22 0,91 9,71 8,21 3,18 11,0 2,53 11,9 7,91 -10,3 -23,6
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I.2. Raumluftgüteorientierte Umluftrate
Tabelle I.14.: R-134a-Anlagensystem - Fahrstreckenszenario: Hannover - München
(in Bezug auf R-134a-Referenzsystem).
Datum virtuelles Fahrtenszenario
15.01 15.02 15.03 15.04 15.05 15.06 15.07 15.08 15.09 15.10 15.11 15.12
Index 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12
CO2-Konzentration 804 ppm
ϑFA[◦C] - - - - 22,4 22,4 22,4 22,5 22,4 22,4 - -
ϑmR[◦C] - - - - 22,4 22,4 22,4 22,4 22,4 22,4 - -
∆BS [%] - - - - -5,51 -5,78 -4,90 -5,78 -5,85 -3,05 - -
COP [-] - - - - 6,85 6,57 7,21 5,93 7,19 7,36 - -
∆Q̇VD[%] - - - - -48,8 -48,7 -48,9 -44,1 -50,8 -50,5 - -
CO2-Konzentration 1404 ppm
ϑFA[◦C] - - - - 22,4 22,5 22,4 22,5 22,4 22,4 - -
ϑmR[◦C] - - - - 22,4 22,4 22,4 22,4 22,4 22,4 - -
∆BS [%] - - - - -5,49 -5,73 -4,89 -5,78 -5,85 -3,04 - -
COP [-] - - - - 7,09 6,67 7,60 5,97 7,44 7,75 - -
∆Q̇VD[%] - - - - -46,5 -46,5 -45,6 -43,9 -48,9 -47,5 - -
Tabelle I.15.: R-134a-Anlagensystem - Fahrstreckenszenario: Lissabon - Madrid
(in Bezug auf R-134a-Referenzsystem).
Datum virtuelles Fahrtenszenario
15.01 15.02 15.03 15.04 15.05 15.06 15.07 15.08 15.09 15.10 15.11 15.12
Index 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12
CO2-Konzentration 804 ppm
ϑFA[◦C] - - 22,4 22,4 22,5 22,6 22,5 22,6 22,5 22,4 - -
ϑmR[◦C] - - 22,4 22,4 22,4 22,4 22,4 22,4 22,4 22,4 - -
∆BS [%] - - -3,50 -5,27 -5,04 -3,76 -5,70 -1,95 -5,08 -6,29 - -
COP [-] - - 6,87 7,03 5,56 4,20 6,05 3,31 4,94 6,44 - -
∆Q̇VD[%] - - -47,3 -47,6 -38,7 -26,6 -45,9 -14,8 -35,9 -51,2 - -
CO2-Konzentration 1404 ppm
ϑFA[◦C] - - 22,4 22,4 22,5 22,6 22,5 22,6 22,5 22,4 - -
ϑmR[◦C] - - 22,5 22,4 22,4 22,4 22,4 22,4 22,4 22,4 - -
∆BS [%] - - -3,49 -5,25 -4,98 -4,15 -5,77 -3,16 -5,57 -6,28 - -
COP [-] - - 7,19 7,38 5,57 4,28 6,16 3,57 5,19 6,51 - -
∆Q̇VD[%] - - -44,2 -44,4 -37,2 -29,0 -46,5 -22,4 -41,1 -50,3 - -
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Tabelle I.16.: R-134a-Anlagensystem - Fahrstreckenszenario: Neu-Delhi - Kanpur
(in Bezug auf R-134a-Referenzsystem).
Datum virtuelles Fahrtenszenario
15.01 15.02 15.03 15.04 15.05 15.06 15.07 15.08 15.09 15.10 15.11 15.12
Index 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12
CO2-Konzentration 804 ppm
ϑFA[◦C] 22,4 22,4 22,6 23,3 24,8 25,4 23,5 24,3 23,4 23,1 22,6 22,5
ϑmR[◦C] 22,4 22,4 22,4 22,4 23,0 23,6 22,7 23,3 22,6 22,4 22,4 22,4
∆BS [%] -3,30 -5,17 -1,62 5,75 7,63 8,25 7,23 7,75 7,10 5,22 -4,95 -6,30
COP [-] 7,14 6,49 3,31 1,74 1,62 1,65 1,79 1,82 1,85 2,01 4,75 6,09
∆Q̇VD[%] -47,0 -47,7 -13,6 7,57 13,2 8,90 8,23 5,32 10,1 5,93 -32,1 -47,0
CO2-Konzentration 1404 ppm
ϑmR[◦C] 22,4 22,4 22,6 22,9 23,6 23,8 22,8 23,1 22,8 22,7 22,6 22,5
ϑmR[◦C] 22,4 22,4 22,4 22,4 22,4 22,4 22,4 22,4 22,4 22,4 22,4 22,4
∆BS [%] -3,29 -5,16 -2,51 4,07 5,66 4,95 3,63 4,58 3,48 1,74 -5,47 -6,45
COP [-] 7,49 6,61 3,43 1,80 1,57 1,62 1,86 1,68 1,95 2,30 5,03 6,25
∆Q̇VD[%] -43,8 -46,5 -19,1 -2,19 -1,46 -9,23 -12,2 -17,9 -11,7 -10,6 -36,6 -48,5
Tabelle I.17.: R-744-Anlagensystem - Fahrstreckenszenario: Hannover - München
(in Bezug auf R-744-Referenzsystem).
Datum virtuelles Fahrtenszenario
15.01 15.02 15.03 15.04 15.05 15.06 15.07 15.08 15.09 15.10 15.11 15.12
Index 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12
CO2-Konzentration 804 ppm
ϑFA[◦C] - - - - 22,4 22,4 22,4 22,4 22,4 22,3 - -
ϑmR[◦C] - - - - 22,4 22,4 22,4 22,4 22,4 22,4 - -
∆BS [%] - - - - -7,46 -7,58 -6,95 -7,68 -7,59 -4,32 - -
COP [-] - - - - 5,24 5,21 5,28 5,10 5,31 5,27 - -
∆Q̇VD[%] - - - - -61,2 -61,2 -60,9 -62,6 -62,3 -61,4 - -
CO2-Konzentration 1404 ppm
ϑFA[◦C] - - - - 22,4 22,4 22,4 22,4 22,4 22,3 - -
ϑmR[◦C] - - - - 22,4 22,4 22,5 22,4 22,4 22,4 - -
∆BS [%] - - - - -7,47 -7,58 -6,94 -7,68 -7,57 -4,33 - -
COP [-] - - - - 5,34 5,27 5,42 5,13 5,41 5,42 - -
∆Q̇VD[%] - - - - -60,5 -61,7 -59,7 -62,5 -60,9 -60,5 - -
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Tabelle I.18.: R-744-Anlagensystem - Fahrstreckenszenario: Lissabon - Madrid
(in Bezug auf R-744-Referenzsystem).
Datum virtuelles Fahrtenszenario
15.01 15.02 15.03 15.04 15.05 15.06 15.07 15.08 15.09 15.10 15.11 15.12
Index 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12
CO2-Konzentration 804 ppm
ϑFA[◦C] - - 22,4 22,4 22,4 22,5 22,4 22,6 22,4 22,4 - -
ϑmR[◦C] - - 22,4 22,4 22,4 22,4 22,4 22,4 22,5 22,4 - -
∆BS [%] - - -5,12 -7,49 -7,58 -6,36 -7,69 -3,91 -7,45 -7,77 - -
COP [-] - - 5,26 5,27 4,98 3,93 5,01 3,19 4,43 5,17 - -
∆Q̇VD[%] - - -60,4 -60,4 -60,0 -44,7 -61,4 -30,1 -55,8 -62,8 - -
CO2-Konzentration 1404 ppm
ϑFA[◦C] - - 22,4 22,4 22,4 22,5 22,4 22,5 22,4 22,4 - -
ϑmR[◦C] - - 22,8 22,4 22,4 22,4 22,4 22,4 22,5 22,4 - -
∆BS [%] - - -5,11 -7,49 -7,57 -7,01 -7,69 -5,77 -7,73 -7,77 - -
COP [-] - - 5,41 4,41 5,00 4,10 5,03 3,46 4,53 5,21 - -
∆Q̇VD[%] - - -59,3 -59,4 -59,6 -51,2 -61,3 -40,4 -59,6 -62,5 - -
Tabelle I.19.: R-744-Anlagensystem - Fahrstreckenszenario: Neu-Delhi - Kanpur
(in Bezug auf R-744-Referenzsystem).
Datum virtuelles Fahrtenszenario
15.01 15.02 15.03 15.04 15.05 15.06 15.07 15.08 15.09 15.10 15.11 15.12
Index 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12
CO2-Konzentration 804 ppm
ϑFA[◦C] 22,4 22,4 22,6 23,7 26,2 27,7 24,2 25,8 24,1 23,6 22,4 22,4
ϑmR[◦C] 22,4 22,4 22,5 22,9 24,9 26,6 23,6 25,2 23,5 22,9 22,5 22,5
∆BS [%] -4,67 -6,94 -3,27 6,05 8,07 8,26 7,23 7,82 7,39 5,91 -7,41 -7,98
COP [-] 5,30 5,16 3,05 1,53 1,28 1,32 1,61 1,54 1,58 1,67 4,27 4,91
∆Q̇VD[%] -59,8 -60,8 -24,4 8,97 14,5 14,5 10,0 12,0 11,2 7,37 -52,4 -60,9
CO2-Konzentration 1404 ppm
ϑFA[◦C] 22,4 22,4 22,6 23,0 24,2 24,9 22,9 23,3 22,8 22,7 22,4 22,4
ϑmR[◦C] 22,5 22,4 22,4 22,4 22,4 22,9 22,4 22,4 22,4 22,4 22,5 22,5
∆BS [%] -4,66 -6,94 -5,31 4,69 7,18 7,18 4,33 6,25 5,06 3,81 -7,88 -8,03
COP [-] 5,45 5,23 3,34 1,62 1,22 1,25 1,76 1,50 1,66 1,80 4,40 4,94
∆Q̇VD[%] -58,7 -60,3 -35,7 0,47 5,48 4,47 -3,11 0,46 -0,85 -4,59 -58,4 -61,4
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Tabelle I.20.: R-1234yf-Anlagensystem - Fahrstreckenszenario: Hannover - München
(in Bezug auf R-134a-Referenzsystem).
Datum virtuelles Fahrtenszenario
15.01 15.02 15.03 15.04 15.05 15.06 15.07 15.08 15.09 15.10 15.11 15.12
Index 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12
CO2-Konzentration 804 ppm
ϑFA[◦C] - - - - 22,4 22,5 22,4 22,5 22,4 22,4 - -
ϑmR[◦C] - - - - 22,4 22,4 22,4 22,4 22,4 22,4 - -
∆BS [%] - - - - -5,47 -5,76 -4,88 -5,87 -5,84 -2,98 - -
COP [-] - - - - 7,03 6,71 7,44 6,09 7,38 7,34 - -
∆Q̇VD[%] - - - - -46,2 -46,8 -46,4 -44,8 -48,9 -47,2 - -
CO2-Konzentration 1404 ppm
ϑFA[◦C] - - - - 22,4 22,5 22,4 22,5 22,4 22,4 - -
ϑmR[◦C] - - - - 22,4 22,4 22,4 22,4 22,4 22,4 - -
∆BS [%] - - - - -5,44 -5,69 -4,87 -5,83 -5,84 -3,02 - -
COP [-] - - - - 7,28 6,79 7,87 6,08 7,69 7,93 - -
∆Q̇VD[%] - - - - -43,6 -44,4 -42,9 -43,9 -46,8 -45,1 - -
Tabelle I.21.: R-1234yf-Anlagensystem - Fahrstreckenszenario: Lissabon - Madrid
(in Bezug auf R-134a-Referenzsystem).
Datum virtuelles Fahrtenszenario
15.01 15.02 15.03 15.04 15.05 15.06 15.07 15.08 15.09 15.10 15.11 15.12
Index 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12
CO2-Konzentration 804 ppm
ϑFA[◦C] - - 22,4 22,4 22,5 22,6 22,5 22,6 22,5 22,4 - -
ϑmR[◦C] - - 22,4 22,4 22,4 22,4 22,4 22,4 22,4 22,4 - -
∆BS [%] - - -3,48 -5,23 -5,18 -4,36 -5,62 -2,41 -5,51 -6,26 - -
COP [-] - - 7,05 7,27 5,68 4,34 6,09 3,39 5,13 6,61 - -
∆Q̇VD[%] - - -44,8 -44,8 -39,3 -29,9 -43,4 -21,0 -38,8 -49,2 - -
CO2-Konzentration 1404 ppm
ϑFA[◦C] - - 22,4 22,4 22,5 22,6 22,6 22,6 22,5 22,4 - -
ϑmR[◦C] - - 22,5 22,4 22,4 22,4 22,4 22,4 22,4 22,4 - -
∆BS [%] - - -3,47 -5,23 -5,12 -4,83 -5,65 -4,06 -5,68 -6,26 - -
COP [-] - - 7,36 7,64 5,70 4,48 6,17 3,79 5,24 6,68 - -
∆Q̇VD[%] - - -41,6 -41,7 -38,0 -33,4 -43,3 -29,1 -41,4 -48,5 - -
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Tabelle I.22.: R-1234yf-Anlagensystem - Fahrstreckenszenario: Neu-Delhi - Kanpur
(in Bezug auf R-134a-Referenzsystem).
Datum virtuelles Fahrtenszenario
15.01 15.02 15.03 15.04 15.05 15.06 15.07 15.08 15.09 15.10 15.11 15.12
Index 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12
CO2-Konzentration 804 ppm
ϑFA[◦C] 22,4 22,4 22,6 23,4 25,0 25,7 23,7 24,4 23,6 23,2 22,6 22,5
ϑmR[◦C] 22,4 22,4 22,4 22,4 23,3 24,1 23,0 23,7 22,9 22,5 22,4 22,4
∆BS [%] -3,28 -5,14 -1,86 6,14 8,41 8,87 7,71 8,29 7,76 5,73 -5,23 -6,25
COP [-] 7,30 6,63 3,27 1,60 1,47 1,52 1,64 1,68 1,65 1,81 4,89 6,16
∆Q̇VD[%] -44,8 -45,6 -17,7 0,44 5,95 1,83 1,04 -1,27 3,18 -0,64 -34,5 -45,2
CO2-Konzentration 1404 ppm
ϑFA[◦C] 22,4 22,4 22,6 23,0 23,7 24,1 22,9 23,3 22,8 22,8 22,6 22,5
ϑmR[◦C] 22,4 22,4 22,4 22,4 22,4 22,7 22,4 22,5 22,4 22,4 22,4 22,4
∆BS [%] -3,27 -5,13 -3,62 4,35 6,11 5,50 3,99 5,22 3,82 2,70 -5,67 -6,30
COP [-] 7,73 6,77 3,63 1,71 1,44 1,47 1,73 1,48 1,83 2,00 5,13 6,25
∆Q̇VD[%] -41,1 -44,1 -25,5 -8,82 -8,01 -15,5 -17,5 -24,2 -17,2 -17,6 -38,7 -45,4
Tabelle I.23.: R-445A-Anlagensystem - Fahrstreckenszenario: Hannover - München
(in Bezug auf R-134a-Referenzsystem).
Datum virtuelles Fahrtenszenario
15.01 15.02 15.03 15.04 15.05 15.06 15.07 15.08 15.09 15.10 15.11 15.12
Index 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12
CO2-Konzentration 804 ppm
ϑFA[◦C] - - - - 22,4 22,5 22,4 22,5 22,4 22,4 - -
ϑmR[◦C] - - - - 22,4 22,4 22,4 22,4 22,4 22,4 - -
∆BS [%] - - - - -5,20 -5,44 -4,61 -5,31 -5,57 -2,88 - -
COP [-] - - - - 5,54 5,36 5,69 4,96 5,65 5,69 - -
∆Q̇VD[%] - - - - -50,5 -49,7 -51,1 -43,2 -54,1 -53,6 - -
CO2-Konzentration 1404 ppm
ϑFA[◦C] - - - - 22,4 22,5 22,4 22,5 22,4 22,4 - -
ϑmR[◦C] - - - - 22,4 22,4 22,5 22,4 22,4 22,4 - -
∆BS [%] - - - - -5,15 -5,35 -4,57 -5,37 -5,54 -2,86 - -
COP [-] - - - - 5,74 5,46 6,03 5,02 5,92 6,08 - -
∆Q̇VD[%] - - - - -47,4 -46,9 -47,1 -43,7 -51,1 -49,4 - -
229
I.2. Raumluftgüteorientierte Umluftrate
Tabelle I.24.: R-445A-Anlagensystem - Fahrstreckenszenario: Lissabon - Madrid
(in Bezug auf R-134a-Referenzsystem).
Datum virtuelles Fahrtenszenario
15.01 15.02 15.03 15.04 15.05 15.06 15.07 15.08 15.09 15.10 15.11 15.12
Index 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12
CO2-Konzentration 804 ppm
ϑFA[◦C] - - 22,4 22,4 22,5 22,6 22,5 22,6 22,5 22,4 - -
ϑmR[◦C] - - 22,4 22,4 22,4 22,4 22,4 22,4 22,4 22,4 - -
∆BS [%] - - -3,31 -4,96 -4,55 -3,22 -5,31 -1,55 -4,61 -6,01 - -
COP [-] - - 5,55 5,64 4,70 3,74 5,09 3,12 4,32 5,33 - -
∆Q̇VD[%] - - -49,2 -49,5 -36,4 -23,1 -45,1 -12,4 -34,2 -53,1 - -
CO2-Konzentration 1404 ppm
ϑFA[◦C] - - 22,4 22,4 22,5 22,6 22,5 22,6 22,5 22,4 - -
ϑmR[◦C] - - 22,6 22,4 22,4 22,4 22,4 22,4 22,4 22,4 - -
∆BS [%] - - -3,26 -4,93 -4,56 -3,64 -5,37 -2,62 -5,16 -6,00 - -
COP [-] - - 5,82 5,93 4,77 3,81 5,16 3,27 4,49 5,40 - -
∆Q̇VD[%] - - -45,7 -45,9 -35,6 -26,1 -45,5 -20,3 -39,8 -52,2 - -
Tabelle I.25.: R-445A-Anlagensystem - Fahrstreckenszenario: Neu-Delhi - Kanpur
(in Bezug auf R-134a-Referenzsystem).
Datum virtuelles Fahrtenszenario
15.01 15.02 15.03 15.04 15.05 15.06 15.07 15.08 15.09 15.10 15.11 15.12
Index 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12
CO2-Konzentration 804 ppm
ϑFA[◦C] 22,4 22,4 22,6 23,3 24,9 25,5 23,5 24,3 23,4 23,1 22,6 22,5
ϑmR[◦C] 22,4 22,4 22,4 22,4 22,9 23,5 22,6 23,2 22,5 22,4 22,4 22,4
∆BS [%] -3,09 -4,91 -1,18 5,83 7,58 8,07 7,15 7,53 7,28 5,43 -4,41 -5,74
COP [-] 5,65 5,36 3,09 1,82 1,65 1,68 1,87 1,86 1,90 2,03 4,20 5,04
∆Q̇VD[%] -49,3 -49,6 -10,2 13,1 15,6 10,8 12,7 6,91 15,8 10,9 -29,5 -44,9
CO2-Konzentration 1404 ppm
ϑFA[◦C] 22,4 22,4 22,6 22,9 23,6 23,8 22,8 23,0 22,7 22,6 22,6 22,5
ϑmR[◦C] 22,5 22,4 22,4 22,4 22,4 22,4 22,4 22,4 22,4 22,4 22,4 22,4
∆BS [%] -3,05 -4,89 -2,00 4,19 5,71 5,02 3,40 4,36 3,16 1,87 -4,92 -5,93
COP [-] 5,96 5,47 3,17 1,87 1,62 1,65 1,98 1,86 2,14 2,28 4,37 5,16
∆Q̇VD[%] -45,4 -48,1 -16,5 2,50 1,80 -7,27 -8,08 -11,0 -5,40 -6,31 -34,31 -47,0
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I.3. Energetisch günstige Kältemittelunterkühlung
Tabelle I.26.: R-134a-Anlagensystem - Fahrstreckenszenario: Hannover - München
(in Bezug auf R-134a-Referenzsystem).
Datum virtuelles Fahrtenszenario
15.01 15.02 15.03 15.04 15.05 15.06 15.07 15.08 15.09 15.10 15.11 15.12
Index 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12
Unterkühlungsregelung
ϑFA[◦C] - - - - 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 - -
ϑmR[◦C] - - - - 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 - -
∆BS [%] - - - - 0,03 0,05 0,07 0,07 0,05 0,03 - -
COP [-] - - - - 2,78 2,76 2,86 2,69 2,86 2,86 - -
∆Q̇VD[%] - - - - 4,68 5,38 4,54 6,02 5,28 3,79 - -
Verflüssiger mit Unterkühlungsstrecke Variante (c)
ϑFA[◦C] - - - - 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 - -
ϑmR[◦C] - - - - 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 - -
∆BS [%] - - - - -0,05 -0,04 0,01 -0,04 0,02 -0,02 - -
COP [-] - - - - 2,84 2,82 2,94 2,75 2,93 2,95 - -
∆Q̇VD[%] - - - - 5,89 6,67 6,31 7,10 6,62 5,70 - -
Verflüssiger mit Unterkühlungsstrecke Variante (d)
ϑFA[◦C] - - - - 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 - -
ϑmR[◦C] - - - - 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 - -
∆BS [%] - - - - -0,13 -0,11 -0,06 -0,13 -0,10 -0,06 - -
COP [-] - - - - 2,90 2,88 3,00 2,81 2,99 3,01 - -
∆Q̇VD[%] - - - - 6,73 7,61 7,46 7,97 7,60 6,50 - -
Verbesserung Frontbox-Verdampferleistung durch Unterkühlungsstrecke mit Heizfunktion
ϑFA[◦C] - - - - 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 - -
ϑmR[◦C] - - - - 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 - -
∆BS [%] - - - - -0,21 -0,23 -0,13 -0,26 -0,19 -0,13 - -
COPeff[-] - - - - 2,80 2,78 2,91 2,71 2,89 2,92 - -
COP [-] - - - - 3,09 3,06 3,18 3,00 3,15 3,17 - -
∆Q̇eff,VD[%] - - - - 2,24 2,51 3,20 2,68 3,03 1,76 - -
∆Q̇VD[%] - - - - 12,7 13,0 12,7 13,8 12,3 10,5 - -
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I.3. Energetisch günstige Kältemittelunterkühlung
Tabelle I.27.: R-134a-Anlagensystem - Fahrstreckenszenario: Lissabon - Madrid
(in Bezug auf R-134a-Referenzsystem).
Datum virtuelles Fahrtenszenario
15.01 15.02 15.03 15.04 15.05 15.06 15.07 15.08 15.09 15.10 15.11 15.12
Index 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12
Unterkühlungsregelung
ϑFA[◦C] - - 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 - -
ϑmR[◦C] - - 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 - -
∆BS [%] - - 0,04 0,03 0,03 0,03 0,05 -0,01 0,05 0,07 - -
COP [-] - - 2,72 2,80 2,64 2,61 2,61 2,59 2,56 2,69 - -
∆Q̇VD[%] - - 4,63 4,54 5,04 8,22 5,32 9,32 6,28 5,89 - -
Verflüssiger mit Unterkühlungsstrecke Variante (c)
ϑFA[◦C] - - 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,6 22,5 22,5 - -
ϑmR[◦C] - - 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 - -
∆BS [%] - - -0,02 -0,03 -0,07 -0,09 -0,06 -0,11 -0,07 -0,024 - -
COP [-] - - 2,79 2,86 2,70 2,56 2,67 2,49 2,61 2,76 - -
∆Q̇VD[%] - - 6,06 5,96 6,19 6,97 6,42 7,03 7,02 7,10 - -
Verflüssiger mit Unterkühlungsstrecke Variante (d)
ϑFA[◦C] - - 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,6 22,5 22,5 - -
ϑmR[◦C] - - 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 - -
∆BS [%] - - -0,06 -0,10 -0,15 -0,17 -0,14 -0,19 -0,15 -0,12 - -
COP [-] - - 2,85 2,93 2,76 2,61 2,73 2,54 2,66 2,81 - -
∆Q̇VD[%] - - 6,92 6,86 7,06 7,85 7,29 7,91 7,90 7,97 - -
Verbesserung Frontbox-Verdampferleistung durch Unterkühlungsstrecke mit Heizfunktion
ϑFA[◦C] - - 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 - -
ϑmR[◦C] - - 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 - -
∆BS [%] - - -0,42 -0,17 -0,29 -0,36 -0,38 -0,44 -0,33 -0,26 - -
COPeff[-] - - 2,74 2,84 2,66 2,51 2,63 2,44 2,56 2,72 - -
COP [-] - - 3,02 3,12 2,97 2,85 2,95 2,79 2,88 3,00 - -
∆Q̇eff,VD[%] - - 1,39 2,55 1,51 1,53 1,76 0,90 1,91 2,62 - -
∆Q̇VD[%] - - 11,9 12,8 13,3 15,3 14,1 15,6 14,8 13,5 - -
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Tabelle I.28.: R-134a-Anlagensystem - Fahrstreckenszenario: Neu-Delhi - Kanpur
(in Bezug auf R-134a-Referenzsystem).
Datum virtuelles Fahrtenszenario
15.01 15.02 15.03 15.04 15.05 15.06 15.07 15.08 15.09 15.10 15.11 15.12
Index 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12
Unterkühlungsregelung
ϑFA[◦C] 22,5 22,5 22,5 24,0 26,2 27,2 24,3 25,5 24,1 23,6 22,5 22,5
ϑmR[◦C] 22,5 22,5 22,5 22,5 22,6 23,1 22,5 22,9 22,5 22,5 22,5 22,5
∆BS [%] 0,02 0,04 0,04 0,03 0,02 -0,39 -0,27 -0,61 -0,12 -0,03 0,07 0,07
COP [-] 2,89 2,66 2,63 2,49 2,36 2,47 2,81 2,80 2,75 2,59 2,62 2,71
∆Q̇VD[%] 4,05 4,39 8,76 8,30 5,00 1,91 8,86 1,93 9,38 7,84 6,79 5,81
Verflüssiger mit Unterkühlungsstrecke Variante (c)
ϑFA[◦C] 22,5 22,5 22,6 24,0 26,1 27,1 24,3 25,5 24,0 23,6 22,5 22,5
ϑmR[◦C] 22,5 22,5 22,5 22,5 22,6 23,0 22,5 22,8 22,5 22,5 22,5 22,5
∆BS [%] -0,02 -0,06 -0,10 -0,14 -0,21 -0,67 -0,34 -0,80 -0,24 -0,16 -0,08 -0,04
COP [-] 2,95 2,73 2,54 2,46 2,44 2,54 2,78 2,84 2,80 2,59 2,63 2,77
∆Q̇VD[%] 5,57 5,54 6,91 7,21 6,05 2,17 8,10 2,14 10,1 7,42 6,73 6,89
Verflüssiger mit Unterkühlungsstrecke Variante (d)
ϑFA[◦C] 22,5 22,5 22,6 24,0 26,1 27,1 24,3 25,4 24,1 23,6 22,5 22,5
ϑmR[◦C] 22,5 22,5 22,5 22,5 22,6 23,0 22,5 22,8 22,5 22,5 22,5 22,5
∆BS [%] -0,06 -0,13 -0,19 -0,21 -0,25 -0,77 -0,37 -0,91 -0,24 -0,22 -0,16 -0,14
COP [-] 3,01 2,79 2,59 2,48 2,45 2,58 2,73 2,89 2,70 2,59 2,68 2,83
∆Q̇VD[%] 6,41 6,39 7,79 7,39 6,20 2,38 6,81 2,27 8,01 7,38 7,59 7,75
Verbesserung Frontbox-Verdampferleistung durch Unterkühlungsstrecke mit Heizfunktion
ϑFA[◦C] 22,5 22,5 22,5 23,8 26,0 27,1 24,2 25,5 24,0 23,5 22,5 22,5
ϑmR[◦C] 22,5 22,5 22,5 22,5 22,6 23,1 22,5 22,9 22,5 22,5 22,5 22,5
∆BS [%] -0,13 -0,25 -0,43 -0,38 -0,27 -0,65 -0,39 -0,79 -0,29 -0,41 -0,36 -0,28
COPeff[-] 2,92 2,69 2,48 2,41 2,41 2,53 2,76 2,83 2,72 2,53 2,58 2,73
COP [-] 3,20 3,00 2,85 2,64 2,47 2,53 2,80 2,83 2,79 2,77 2,92 3,03
∆Q̇eff,VD[%] 1,41 1,08 0,84 2,51 4,31 1,78 6,79 1,68 7,08 2,58 1,22 2,29
∆Q̇VD[%] 11,3 12,6 15,7 12,2 6,57 1,97 8,15 1,81 9,93 12,0 14,9 14,0
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I.3. Energetisch günstige Kältemittelunterkühlung
Tabelle I.29.: R-1234yf-Anlagensystem - Fahrstreckenszenario: Hannover - München
(in Bezug auf R-134a-Referenzsystem).
Datum virtuelles Fahrtenszenario
15.01 15.02 15.03 15.04 15.05 15.06 15.07 15.08 15.09 15.10 15.11 15.12
Index 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12
Unterkühlungsregelung
ϑFA[◦C] - - - - 22,5 22,5 22,6 22,5 22,6 22,5 - -
ϑmR[◦C] - - - - 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 - -
∆BS [%] - - - - 0,27 0,21 0,28 0,18 0,20 0,14 - -
COP [-] - - - - 2,68 2,65 2,77 2,59 2,75 2,78 - -
∆Q̇VD[%] - - - - 4,14 3,42 4,58 3,29 3,20 3,74 - -
Verflüssiger mit Unterkühlungsstrecke Variante (c)
ϑFA[◦C] - - - - 22,5 22,5 22,6 22,5 22,6 22,5 - -
ϑmR[◦C] - - - - 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 - -
∆BS [%] - - - - 0,19 0,13 0,22 0,08 0,14 0,11 - -
COP [-] - - - - 2,72 2,70 2,83 2,63 2,80 2,84 - -
∆Q̇VD[%] - - - - 4,85 4,09 5,69 3,72 4,16 4,89 - -
Verflüssiger mit Unterkühlungsstrecke Variante (d)
ϑFA[◦C] - - - - 22,5 22,5 22,6 22,5 22,6 22,5 - -
ϑmR[◦C] - - - - 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 - -
∆BS [%] - - - - 0,12 0,06 0,17 0,01 0,06 0,08 - -
COP [-] - - - - 2,77 2,75 2,88 2,68 2,86 2,89 - -
∆Q̇VD[%] - - - - 5,63 4,91 6,47 4,58 5,00 5,71 - -
Verbesserung Frontbox-Verdampferleistung durch Unterkühlungsstrecke mit Heizfunktion
ϑFA[◦C] - - - - 22,5 22,5 22,6 22,5 22,6 22,5 - -
ϑmR[◦C] - - - - 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 - -
∆BS [%] - - - - 0,00 -0,07 0,05 -0,14 -0,03 -0,03 - -
COPeff[-] - - - - 2,69 2,66 2,79 2,59 2,77 2,80 - -
COP [-] - - - - 3,00 2,97 3,09 2,91 3,05 3,07 - -
∆Q̇eff,VD[%] - - - - 0,72 -0,04 1,57 -0,69 0,51 -0,03 - -
∆Q̇VD[%] - - - - 12,8 12,0 12,6 12,0 11,1 10,0 - -
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Tabelle I.30.: R-1234yf-Anlagensystem - Fahrstreckenszenario: Lissabon - Madrid
(in Bezug auf R-134a-Referenzsystem).
Datum virtuelles Fahrtenszenario
15.01 15.02 15.03 15.04 15.05 15.06 15.07 15.08 15.09 15.10 15.11 15.12
Index 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12
Unterkühlungsregelung
ϑFA[◦C] - - 22,4 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 - -
ϑmR[◦C] - - 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 - -
∆BS [%] - - 0,20 0,28 0,21 0,16 0,22 0,11 0,16 0,18 - -
COP [-] - - 2,63 2,70 2,54 2,42 2,51 2,48 2,45 2,59 - -
∆Q̇VD[%] - - 4,57 4,18 3,47 3,69 3,57 6,10 3,28 3,36 - -
Verflüssiger mit Unterkühlungsstrecke Variante (c)
ϑFA[◦C] - - 22,4 22,5 22,5 22,5 22,5 22,6 22,5 22,5 - -
ϑmR[◦C] - - 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 - -
∆BS [%] - - 0,15 0,21 0,11 0,05 0,12 0,02 0,05 0,08 - -
COP [-] - - 2,68 2,75 2,59 2,44 2,55 2,37 2,49 2,63 - -
∆Q̇VD[%] - - 5,39 5,10 3,94 3,35 4,03 3,08 3,38 3,81 - -
Verflüssiger mit Unterkühlungsstrecke Variante (d)
ϑFA[◦C] - - 22,4 22,5 22,5 22,5 22,5 22,6 22,5 22,5 - -
ϑmR[◦C] - - 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 - -
∆BS [%] - - 0,12 0,15 0,05 -0,02 0,05 -0,05 -0,02 0,02 - -
COP [-] - - 2,72 2,80 2,63 2,48 2,60 2,41 2,53 2,68 - -
∆Q̇VD[%] - - 6,17 5,88 4,75 4,19 4,85 3,93 4,23 4,64 - -
Verbesserung Frontbox-Verdampferleistung durch Unterkühlungsstrecke mit Heizfunktion
ϑFA[◦C] - - 22,4 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 - -
ϑmR[◦C] - - 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 - -
∆BS [%] - - 0,01 0,04 -0,11 -0,23 -0,11 -0,33 -0,23 -0,13 - -
COPeff[-] - - 2,63 2,72 2,54 2,39 2,51 2,31 2,44 2,59 - -
COP [-] - - 2,96 3,03 2,88 2,76 2,86 2,70 2,80 2,91 - -
∆Q̇eff,VD[%] - - 0,50 1,19 -0,85 -2,25 -0,91 -3,13 -1,93 -0,53 - -
∆Q̇VD[%] - - 12,8 13,1 12,7 13,4 13,2 13,2 12,6 11,8 - -
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I.3. Energetisch günstige Kältemittelunterkühlung
Tabelle I.31.: R-1234yf-Anlagensystem - Fahrstreckenszenario: Neu-Delhi - Kanpur
(in Bezug auf R-134a-Referenzsystem).
Datum virtuelles Fahrtenszenario
15.01 15.02 15.03 15.04 15.05 15.06 15.07 15.08 15.09 15.10 15.11 15.12
Index 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12
Unterkühlungsregelung
ϑFA[◦C] 22,5 22,5 22,5 24,1 26,4 27,4 24,4 25,9 24,2 23,7 22,5 22,6
ϑmR[◦C] 22,5 22,5 22,5 22,5 22,8 23,4 22,6 23,3 22,5 22,5 22,5 22,5
∆BS [%] 0,17 0,25 0,17 0,15 0,14 -0,02 -0,20 -0,14 -0,02 0,08 0,20 0,20
COP [-] 2,78 2,57 2,51 2,39 2,27 2,39 2,70 2,70 2,64 2,48 2,50 2,61
∆Q̇VD[%] 3,68 3,88 5,71 4,97 1,80 0,51 5,03 0,93 5,77 4,34 3,93 3,27
Verflüssiger mit Unterkühlungsstrecke Variante (c)
ϑFA[◦C] 22,5 22,5 22,6 24,1 26,4 27,4 24,5 25,9 24,3 23,8 22,5 22,6
ϑmR[◦C] 22,5 22,5 22,5 22,5 22,7 23,4 22,6 23,3 22,5 22,5 22,5 22,5
∆BS [%] 0,13 0,16 0,03 -0,01 -0,05 -0,18 -0,26 -0,27 -0,09 -0,04 0,07 0,10
COP [-] 2,83 2,62 2,42 2,32 2,29 2,43 2,64 2,74 2,58 2,43 2,51 2,65
∆Q̇VD[%] 4,75 4,42 3,16 2,62 1,43 0,52 3,25 1,05 3,89 2,57 3,39 3,72
Verflüssiger mit Unterkühlungsstrecke Variante (d)
ϑFA[◦C] 22,5 22,5 22,6 24,1 26,4 27,4 24,6 25,9 24,5 23,8 22,5 22,6
ϑmR[◦C] 22,5 22,5 22,5 22,5 22,7 23,3 22,7 23,3 22,6 22,5 22,5 22,5
∆BS [%] 0,10 0,10 -0,04 -0,07 -0,09 -0,28 -0,28 -0,38 -0,13 -0,09 0,00 0,02
COP [-] 2,89 2,67 2,46 2,34 2,31 2,46 2,59 2,74 2,44 2,45 2,55 2,70
∆Q̇VD[%] 5,49 5,17 3,99 2,83 1,61 0,75 2,17 0,39 0,99 2,67 4,20 4,55
Verbesserung Frontbox-Verdampferleistung durch Unterkühlungsstrecke mit Heizfunktion
ϑFA[◦C] 22,5 22,5 22,5 24,0 26,3 27,4 24,5 25,9 24,3 23,6 22,5 22,6
ϑmR[◦C] 22,5 22,5 22,5 22,5 22,8 23,4 22,6 23,3 22,5 22,5 22,5 22,5
∆BS [%] 0,00 -0,07 -0,32 -0,21 -0,08 -0,14 -0,30 -0,26 -0,13 -0,22 -0,24 -0,15
COPeff[-] 2,80 2,57 2,36 2,28 2,27 2,42 2,62 2,73 2,53 2,39 2,45 2,60
COP [-] 3,12 2,92 2,76 2,48 2,32 2,42 2,65 2,73 2,57 2,58 2,84 2,95
∆Q̇eff,VD[%] 0,31 -0,89 -3,11 -1,10 0,40 0,20 2,25 0,63 1,98 -0,93 -2,30 -0,95
∆Q̇VD[%] 11,8 12,3 13,6 7,26 1,91 0,30 2,98 0,68 3,29 6,67 13,2 12,3
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Tabelle I.32.: R-445A-Anlagensystem - Fahrstreckenszenario: Hannover - München
(in Bezug auf R-134a-Referenzsystem).
Datum virtuelles Fahrtenszenario
15.01 15.02 15.03 15.04 15.05 15.06 15.07 15.08 15.09 15.10 15.11 15.12
Index 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12
Unterkühlungsregelung
ϑFA[◦C] - - - - 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 - -
ϑmR[◦C] - - - - 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 - -
∆BS [%] - - - - 0,57 0,58 0,49 0,63 0,44 0,24 - -
COP [-] - - - - 2,58 2,63 2,63 2,66 2,67 2,65 - -
∆Q̇VD[%] - - - - 3,87 5,42 2,71 8,07 2,81 1,75 - -
Verflüssiger mit Unterkühlungsstrecke Variante (c)
ϑFA[◦C] - - - - 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 - -
ϑmR[◦C] - - - - 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 - -
∆BS [%] - - - - 0,29 0,27 0,28 0,26 0,21 0,12 - -
COP [-] - - - - 2,71 2,70 2,79 2,64 2,79 2,81 - -
∆Q̇VD[%] - - - - 6,43 6,52 5,88 6,94 5,05 4,63 - -
Verflüssiger mit Unterkühlungsstrecke Variante (d)
ϑFA[◦C] - - - - 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 - -
ϑmR[◦C] - - - - 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 - -
∆BS [%] - - - - 0,24 0,20 0,22 0,18 0,13 0,09 - -
COP [-] - - - - 2,77 2,76 2,85 2,70 2,85 2,87 - -
∆Q̇VD[%] - - - - 8,07 7,76 7,02 8,23 6,34 5,86 - -
Verbesserung Frontbox-Verdampferleistung durch Unterkühlungsstrecke mit Heizfunktion
ϑFA[◦C] - - - - 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 - -
ϑmR[◦C] - - - - 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 - -
∆BS [%] - - - - 0,22 0,19 0,22 0,17 0,14 0,08 - -
COPeff[-] - - - - 2,69 2,68 2,77 2,62 2,77 2,79 - -
COP [-] - - - - 2,93 2,92 3,00 2,87 2,98 2,99 - -
∆Q̇eff,VD[%] - - - - 4,38 4,57 4,16 4,83 3,48 2,94 - -
∆Q̇VD[%] - - - - 14,0 14,1 12,8 14,9 11,5 10,7 - -
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I.3. Energetisch günstige Kältemittelunterkühlung
Tabelle I.33.: R-445A-Anlagensystem - Fahrstreckenszenario: Lissabon - Madrid
(in Bezug auf R-134a-Referenzsystem).
Datum virtuelles Fahrtenszenario
15.01 15.02 15.03 15.04 15.05 15.06 15.07 15.08 15.09 15.10 15.11 15.12
Index 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12
Unterkühlungsregelung
ϑFA[◦C] - - 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,6 22,5 22,5 - -
ϑmR[◦C] - - 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 - -
∆BS [%] - - 0,40 0,54 0,63 0,65 0,68 0,59 0,64 0,58 - -
COP [-] - - 2,49 2,55 2,55 2,47 2,52 2,42 2,54 2,64 - -
∆Q̇VD[%] - - 3,63 2,61 6,50 8,57 6,84 8,32 8,93 7,48 - -
Verflüssiger mit Unterkühlungsstrecke Variante (c)
ϑFA[◦C] - - 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,6 22,5 22,5 - -
ϑmR[◦C] - - 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 - -
∆BS [%] - - 0,22 0,30 0,28 0,24 0,30 0,22 0,24 0,24 - -
COP [-] - - 2,66 2,72 2,59 2,46 2,57 2,50 2,51 2,64 - -
∆Q̇VD[%] - - 6,86 5,91 7,00 7,42 7,53 9,32 7,14 6,68 - -
Verflüssiger mit Unterkühlungsstrecke Variante (d)
ϑFA[◦C] - - 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,6 22,5 22,5 - -
ϑmR[◦C] - - 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 - -
∆BS [%] - - 0,19 0,23 0,22 0,16 0,24 0,11 0,15 0,17 - -
COP [-] - - 2,71 2,78 2,65 2,52 2,63 2,47 2,57 2,71 - -
∆Q̇VD[%] - - 8,07 7,14 8,45 8,68 8,84 8,42 8,43 8,06 - -
Verbesserung Frontbox-Verdampferleistung durch Unterkühlungsstrecke mit Heizfunktion
ϑFA[◦C] - - 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 - -
ϑmR[◦C] - - 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 - -
∆BS [%] - - -0,46 0,14 0,17 0,10 0,19 0,04 0,10 0,16 - -
COPeff[-] - - 2,68 2,69 2,57 2,43 2,54 2,46 2,48 2,62 - -
COP [-] - - 2,90 2,94 2,84 2,73 2,82 2,76 2,76 2,87 - -
∆Q̇eff,VD[%] - - 6,16 3,95 4,55 2,27 4,90 5,42 4,31 4,80 - -
∆Q̇VD[%] - - 16,2 13,4 15,5 17,1 16,4 18,7 16,2 14,6 - -
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Tabelle I.34.: R-445A-Anlagensystem - Fahrstreckenszenario: Neu-Delhi - Kanpur
(in Bezug auf R-134a-Referenzsystem).
Datum virtuelles Fahrtenszenario
15.01 15.02 15.03 15.04 15.05 15.06 15.07 15.08 15.09 15.10 15.11 15.12
Index 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12
Unterkühlungsregelung
ϑFA[◦C] 22,5 22,5 22,6 24,3 26,5 27,4 24,5 25,9 24,2 23,8 22,5 22,5
ϑmR[◦C] 22,5 22,5 22,5 22,5 22,8 23,6 22,6 23,6 22,5 22,5 22,5 22,5
∆BS [%] 0,36 0,62 0,72 0,68 0,56 0,48 0,29 0,39 0,43 0,59 0,77 0,71
COP [-] 2,62 2,51 2,46 2,26 2,18 2,32 2,56 2,60 2,52 2,35 2,51 2,64
∆Q̇VD[%] 2,46 4,99 8,60 5,28 2,05 0,93 4,92 1,01 5,53 4,59 7,80 7,11
Verflüssiger mit Unterkühlungsstrecke Variante (c)
ϑFA[◦C] 22,5 22,5 22,6 24,1 26,3 27,3 24,4 25,8 24,12 23,7 22,5 22,5
ϑmR[◦C] 22,5 22,5 22,5 22,5 22,6 23,4 22,6 23,3 22,5 22,5 22,5 22,5
∆BS [%] 0,20 0,30 0,29 0,25 0,13 -0,10 -0,08 -0,18 0,06 0,22 0,29 0,30
COP [-] 2,78 2,62 2,50 2,40 2,31 2,42 2,71 2,71 2,65 2,51 2,52 2,65
∆Q̇VD[%] 5,42 6,97 8,32 7,66 4,34 1,50 7,11 1,48 7,47 7,51 7,20 6,85
Verflüssiger mit Unterkühlungsstrecke Variante (d)
ϑFA[◦C] 22,5 22,5 22,6 24,1 26,3 27,2 24,4 25,7 24,1 23,7 22,5 22,5
ϑmR[◦C] 22,5 22,5 22,5 22,5 22,6 23,3 22,6 23,2 22,5 22,5 22,5 22,5
∆BS [%] 0,16 0,24 0,15 0,20 0,10 -0,22 -0,14 -0,33 0,01 0,16 0,20 0,21
COP [-] 2,88 2,68 2,50 2,43 2,35 2,46 2,74 2,75 2,69 2,52 2,58 2,71
∆Q̇VD[%] 6,53 8,29 8,32 8,21 5,05 1,80 7,47 1,68 8,25 7,61 8,41 8,11
Verbesserung Frontbox-Verdampferleistung durch Unterkühlungsstrecke mit Heizfunktion
ϑFA[◦C] 22,5 22,5 22,5 23,9 26,2 27,3 24,4 25,8 24,0 23,5 22,5 22,5
ϑmR[◦C] 22,5 22,5 22,5 22,5 22,7 23,4 22,6 23,3 22,5 22,5 22,5 22,5
∆BS [%] 0,15 0,21 0,08 0,07 0,09 -0,08 -0,12 -0,18 0,00 0,05 0,13 0,19
COPeff[-] 2,76 2,60 2,44 2,36 2,30 2,41 2,70 2,70 2,63 2,46 2,49 2,63
COP [-] 3,01 2,86 2,76 2,58 2,36 2,42 2,73 2,70 2,70 2,68 2,79 2,89
∆Q̇eff,VD[%] 3,44 4,44 3,99 4,21 3,28 1,29 6,28 1,17 6,28 4,11 4,03 4,47
∆Q̇VD[%] 12,7 15,3 17,8 14,1 5,60 1,38 7,62 1,22 8,87 13,3 16,9 15,2
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I.4. Dynamische Adaption des Kältemittelhochdrucks
Tabelle I.35.: R-744-Anlagensystem - Fahrstreckenszenario: Hannover - München
(in Bezug auf R-744-Referenzsystem).
Datum virtuelles Fahrtenszenario
15.01 15.02 15.03 15.04 15.05 15.06 15.07 15.08 15.09 15.10 15.11 15.12
Index 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12
NDS-Anlage: kälteleistungszahlorientierte Hochdruckadaption
ϑFA[◦C] - - - - 22,5 22,5 22,5 22,5 22,6 22,5 - -
ϑmR[◦C] - - - - 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 - -
∆BS [%] - - - - 0,48 0,71 0,12 0,64 0,47 0,17 - -
COP [-] - - - - 2,20 2,26 2,14 2,28 2,25 2,13 - -
∆Q̇VD[%] - - - - 6,07 8,83 0,42 8,84 5,17 2,89 - -
MDS-Anlage: kälteleistungszahlorientierte Hochdruckadaption
ϑFA[◦C] - - - - 22,5 22,5 22,5 22,5 22,6 22,5 - -
ϑmR[◦C] - - - - 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 - -
∆BS [%] - - - - 0,08 0,11 0,03 0,16 0,08 0,03 - -
COP [-] - - - - 2,20 2,25 2,17 2,26 2,25 2,14 - -
∆Q̇VD[%] - - - - 1,62 2,04 0,68 3,07 1,31 0,96 - -
NDS-Anlage: verdampferleistungsorientierte Hochdruckadaption
ϑFA[◦C] - - - - 22,4 22,4 22,4 22,4 22,4 22,3 - -
ϑmR[◦C] - - - - 22,4 22,4 22,4 22,4 22,4 22,4 - -
∆BS [%] - - - - -0,22 -0,11 -0,30 -0,12 -0,04 -0,17 - -
COP [-] - - - - 2,03 2,11 2,00 2,08 2,16 1,99 - -
∆Q̇VD[%] - - - - -8,90 -6,34 -10,7 -7,99 -4,27 -9,66 - -
MDS-Anlage: verdampferleistungsorientierte Hochdruckadaption
ϑFA[◦C] - - - - 22,4 22,4 22,4 22,4 22,4 22,3 - -
ϑmR[◦C] - - - - 22,4 22,4 22,4 22,4 22,4 22,4 - -
∆BS [%] - - - - 0,36 0,42 0,26 0,34 0,43 0,16 - -
COP [-] - - - - 2,22 2,26 2,19 2,27 2,26 2,16 - -
∆Q̇VD[%] - - - - 5,29 5,85 4,20 5,23 5,47 3,98 - -
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Tabelle I.36.: R-744-Anlagensystem - Fahrstreckenszenario: Lissabon - Madrid
(in Bezug auf R-744-Referenzsystem).
Datum virtuelles Fahrtenszenario
15.01 15.02 15.03 15.04 15.05 15.06 15.07 15.08 15.09 15.10 15.11 15.12
Index 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12
NDS-Anlage: kälteleistungszahlorientierte Hochdruckadaption
ϑFA[◦C] - - 22,4 22,5 22,5 22,5 22,5 22,6 22,5 22,5 - -
ϑmR[◦C] - - 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 - -
∆BS [%] - - 0,05 0,24 0,63 0,93 0,68 1,10 0,88 0,56 - -
COP [-] - - 2,06 2,13 2,18 2,10 2,17 2,04 2,17 2,27 - -
∆Q̇VD[%] - - -0,35 2,67 8,42 12,1 8,94 13,5 12,0 7,68 - -
MDS-Anlage: kälteleistungszahlorientierte Hochdruckadaption
ϑFA[◦C] - - 22,4 22,5 22,5 22,5 22,5 22,6 22,5 22,5 - -
ϑmR[◦C] - - 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 - -
∆BS [%] - - 0,02 0,04 0,16 0,41 0,19 0,58 0,33 0,13 - -
COP [-] - - 2,09 2,14 2,17 2,09 2,16 2,04 2,15 2,26 - -
∆Q̇VD[%] - - 0,65 0,67 3,04 6,70 3,58 8,64 5,73 2,51 - -
NDS-Anlage: verdampferleistungsorientierte Hochdruckadaption
ϑFA[◦C] - - 22,3 22,4 22,4 22,4 22,4 22,6 22,4 22,4 - -
ϑmR[◦C] - - 22,4 22,4 22,4 22,4 22,4 22,4 22,4 22,4 - -
∆BS [%] - - -0,25 -0,36 -0,18 -0,12 -0,23 0,11 -0,15 -0,15 - -
COP [-] - - 1,89 1,94 1,99 1,89 1,94 1,94 1,94 2,07 - -
∆Q̇VD[%] - - -12,8 -12,4 -8,87 -8,10 -11,0 -0,91 -8,70 -8,35 - -
MDS-Anlage: verdampferleistungsorientierte Hochdruckadaption
ϑFA[◦C] - - 22,3 22,4 22,4 22,4 22,4 22,5 22,4 22,4 - -
ϑmR[◦C] - - 22,4 22,4 22,4 22,4 22,4 22,4 22,4 22,4 - -
∆BS [%] - - -0,13 0,24 0,35 0,35 0,24 0,42 0,32 0,34 - -
COP [-] - - 2,10 2,16 2,18 2,08 2,16 2,03 2,13 2,26 - -
∆Q̇VD[%] - - 3,29 3,78 5,35 5,98 3,95 7,28 5,37 4,98 - -
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Tabelle I.37.: R-744-Anlagensystem - Fahrstreckenszenario: Neu-Delhi - Kanpur
(in Bezug auf R-744-Referenzsystem).
Datum virtuelles Fahrtenszenario
15.01 15.02 15.03 15.04 15.05 15.06 15.07 15.08 15.09 15.10 15.11 15.12
Index 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12
NDS-Anlage: kälteleistungszahlorientierte Hochdruckadaption
TFA[◦C] 22,5 22,5 22,6 24,4 26,8 28,1 25,2 26,8 25,1 24,1 22,5 22,5
TmR[◦C] 22,5 22,5 22,5 22,5 22,6 23,2 22,6 23,1 22,5 22,5 22,5 22,5
∆BS [%] 0,05 0,56 1,20 1,77 2,05 2,13 1,19 1,21 1,38 1,67 1,04 0,85
COP [-] 2,20 2,20 2,10 1,86 1,69 1,81 2,27 2,26 2,20 1,99 2,17 2,29
∆Q̇VD[%] 0,10 8,12 14,1 18,0 18,9 22,2 18,4 20,4 19,3 19,0 12,3 10,7
MDS-Anlage: kälteleistungszahlorientierte Hochdruckadaption
ϑFA[◦C] 22,5 22,5 22,6 24,5 27,1 28,5 25,2 27,0 25,1 24,2 22,5 22,6
ϑmR[◦C] 22,5 22,5 22,5 22,5 22,8 24,0 22,9 24,1 22,6 22,5 22,5 22,5
∆BS [%] 0,04 0,16 0,64 1,02 0,93 1,14 0,57 0,76 0,75 0,95 0,48 0,26
COP [-] 2,24 2,20 2,09 1,89 1,76 1,87 2,22 2,22 2,16 1,99 2,17 2,28
∆Q̇VD[%] 1,07 3,32 8,99 13,7 14,1 17,1 10,6 13,5 12,1 13,3 7,20 4,42
NDS-Anlage: verdampferleistungsorientierte Hochdruckadaption
ϑFA[◦C] 22,4 22,4 22,7 24,4 26,7 28,0 24,8 26,4 24,7 24,1 22,4 22,4
ϑmR[◦C] 22,4 22,4 22,54 22,4 22,5 23,2 22,6 23,4 22,5 22,4 22,4 22,4
∆BS [%] -0,25 -0,17 0,18 2,67 2,89 3,03 4,02 3,92 4,04 2,71 -0,13 -0,08
COP [-] 2,01 2,03 2,01 1,73 1,54 1,65 1,79 1,78 1,73 1,80 1,97 2,11
∆Q̇VD[%] -13,4 -8,18 0,71 16,8 18,1 21,8 15,0 18,3 16,0 16,4 -7,94 -6,20
MDS-Anlage: verdampferleistungsorientierte Hochdruckadaption
ϑFA[◦C] 22,4 22,4 22,5 24,4 27,0 28,3 25,0 26,9 24,9 24,1 22,4 22,5
ϑmR[◦C] 22,4 22,4 22,4 22,4 22,6 23,7 22,7 23,8 22,4 22,4 22,4 22,4
∆BS [%] 0,13 0,32 0,54 2,40 2,80 3,03 3,87 3,92 3,89 2,64 0,44 0,48
COP [-] 2,25 2,21 2,10 1,72 1,52 1,62 1,78 1,76 1,71 1,78 2,16 2,28
∆Q̇VD[%] 3,34 5,48 8,42 14,2 15,5 19,2 12,1 15,3 12,6 14,4 6,77 6,70
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I.5. Kältemittelentspannung mit Ejektor
Tabelle I.38.: R-744-Anlagensystem - Fahrstreckenszenario: Hannover - München
(in Bezug auf R-744-Referenzsystem).
Datum virtuelles Fahrtenszenario
15.01 15.02 15.03 15.04 15.05 15.06 15.07 15.08 15.09 15.10 15.11 15.12
Index 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12
Ejektorkreislauftopologie-Variante (a) ηEjektor=0,15
ϑFA[◦C] - - - - 22,5 22,5 22,5 22,5 22,6 22,5 - -
ϑmR[◦C] - - - - 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 - -
∆BS [%] - - - - 0,70 0,92 0,55 1,13 0,91 0,35 - -
COP [-] - - - - 2,23 2,28 2,20 2,29 2,28 2,16 - -
∆Q̇VD[%] - - - - 9,44 12,1 7,70 14,5 11,4 7,87 - -
Ejektorkreislauftopologie-Variante (a) ηEjektor=0,30
ϑFA[◦C] - - - - 22,5 22,5 22,5 22,5 22,6 22,5 - -
ϑmR[◦C] - - - - 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 - -
∆BS [%] - - - - 0,93 1,14 0,77 1,37 1,10 0,47 - -
COP [-] - - - - 2,25 2,31 2,23 2,32 2,32 2,21 - -
∆Q̇VD[%] - - - - 13,3 15,9 11,7 18,3 15,4 12,5 - -
Tabelle I.39.: R-744-Anlagensystem - Fahrstreckenszenario: Lissabon - Madrid
(in Bezug auf R-744-Referenzsystem).
Datum virtuelles Fahrtenszenario
15.01 15.02 15.03 15.04 15.05 15.06 15.07 15.08 15.09 15.10 15.11 15.12
Index 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12
Ejektorkreislauftopologie-Variante (a) ηEjektor=0,15
ϑFA[◦C] - - 22,4 22,5 22,5 22,5 22,5 22,6 22,5 22,5 - -
ϑmR[◦C] - - 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 - -
∆BS [%] - - -0,53 0,50 0,83 1,03 0,81 1,15 1,12 1,12 - -
COP [-] - - 2,10 2,17 2,20 2,13 2,19 2,07 2,18 2,28 - -
∆Q̇VD[%] - - 5,11 7,16 11,6 14,9 11,4 16,5 15,7 14,1 - -
Ejektorkreislauftopologie-Variante (a) ηEjektor=0,30
ϑFA[◦C] - - 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,6 22,5 22,5 - -
ϑmR[◦C] - - 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 - -
∆BS [%] - - -0,91 -0,51 1,06 1,28 1,03 1,43 1,37 1,36 - -
COP [-] - - 2,09 2,18 2,23 2,16 2,22 2,10 2,21 2,30 - -
∆Q̇VD[%] - - 8,77 9,77 15,6 19,0 15,4 20,9 19,7 17,8 - -
243
I.5. Kältemittelentspannung mit Ejektor
Tabelle I.40.: R-744-Anlagensystem - Fahrstreckenszenario: Neu-Delhi - Kanpur
(in Bezug auf R-744-Referenzsystem).
Datum virtuelles Fahrtenszenario
15.01 15.02 15.03 15.04 15.05 15.06 15.07 15.08 15.09 15.10 15.11 15.12
Index 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12
Ejektorkreislauftopologie-Variante (a) ηEjektor=0,15
ϑFA[◦C] 22,5 22,5 22,6 24,6 27,2 28,3 25,0 26,6 25,0 24,3 22,5 22,6
ϑmR[◦C] 22,5 22,5 22,5 22,5 22,6 23,2 22,5 23,2 22,5 22,5 22,5 22,5
∆BS [%] 0,30 0,64 1,19 1,36 1,31 1,64 1,67 1,70 1,79 1,64 1,04 1,11
COP [-] 2,26 2,22 2,13 1,93 1,80 1,87 2,23 2,19 2,18 2,03 2,20 2,31
∆Q̇VD[%] -47,0 -47,7 -13,6 7,57 13,2 8,90 8,23 5,32 10,1 5,93 -32,1 -47,0
Ejektorkreislauftopologie-Variante (a) ηEjektor=0,30
ϑmR[◦C] 22,5 22,5 22,6 24,8 27,3 28,3 25,1 26,6 25,1 24,4 22,5 22,6
ϑmR[◦C] 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,8 22,5 23,0 22,5 22,5 22,5 22,5
∆BS [%] -0,44 0,65 1,47 1,73 1,73 1,85 1,92 1,86 2,05 1,97 1,30 1,35
COP [-] 2,27 2,25 2,17 1,97 1,83 1,89 2,25 2,20 2,20 2,05 2,23 2,34
∆Q̇VD[%] 8,15 13,5 20,6 24,9 25,7 25,7 23,4 22,9 25,0 25,8 18,5 18,2
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I.6. Maßnahmen- und Konzeptsynthese
Tabelle I.41.: R-134a-Synthesesystem (in Bezug auf R-134a-Referenzsystem).
Datum virtuelles Fahrtenszenario
15.01 15.02 15.03 15.04 15.05 15.06 15.07 15.08 15.09 15.10 15.11 15.12
Index 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12
Fahrstreckenszenario: Hannover - München
ϑFA[◦C] - - - - 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,4 - -
ϑmR[◦C] - - - - 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,4 - -
∆BS [%] - - - - -4,55 -5,00 -4,18 -5,22 -4,93 -2,58 - -
COPeff[-] - - - - 4,49 4,56 4,71 4,48 4,79 4,76 - -
COP [-] - - - - 4,79 4,86 4,98 4,80 5,04 5,00 - -
∆Q̇eff,VD[%] - - - - -40,6 -42,4 -43,3 -40,1 -42,5 -44,2 - -
∆Q̇VD[%] - - - - -36,4 -38,4 -40,2 -35,7 -39,4 -41,3 - -
Fahrstreckenszenario: Lissabon - Madrid
ϑmR[◦C] - - 22,4 22,5 22,5 22,4 22,4 22,5 22,4 22,5 - -
ϑmR[◦C] - - 22,4 22,5 22,5 22,3 22,4 22,3 22,4 22,5 - -
∆BS [%] - - -2,94 -4,48 -4,47 -3,82 -4,18 -3,42 -4,14 -5,29 - -
COPeff[-] - - 4,39 4,57 4,14 3,58 3,99 3,28 3,80 4,53 - -
COP [-] - - 4,70 4,88 4,48 3,95 4,34 3,67 4,16 4,85 - -
∆Q̇eff,VD[%] - - -41,6 -42,5 -34,7 -24,4 -31,3 -19,1 -26,4 -39,8 - -
∆Q̇VD[%] - - -37,4 -38,6 -29,0 -15,5 -24,7 -8,34 -18,6 -35,5 - -
Fahrstreckenszenario: Neu-Delhi - Kanpur
ϑmR[◦C] 22,5 22,5 22,4 22,7 23,4 23,6 22,7 22,8 22,6 22,5 22,5 22,5
ϑmR[◦C] 22,4 22,5 22,3 22,3 22,3 22,3 22,3 22,3 22,3 22,3 22,5 22,5
∆BS [%] -1,90 -2,83 -1,78 0,61 2,45 1,87 -0,14 0,44 -1,07 -1,33 -3,54 -3,63
COPeff[-] 3,54 3,36 ,72 2,13 1,88 1,93 2,36 2,22 2,45 2,48 3,19 3,44
COP [-] 3,81 3,67 3,09 2,48 2,04 2,02 2,54 2,36 2,69 2,81 3,54 3,75
∆Q̇eff,VD[%] -30,1 -24,2 -11,1 -4,54 -0,86 -7,50 -9,09 -14,6 -11,1 -9,73 -24,0 -24,5
∆Q̇VD[%] -24,6 -17,1 1,83 11,0 6,61 -4,30 -2,43 -9,44 -2,43 2,34 -15,2 -17,6
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Tabelle I.42.: R-744-Synthesesystem (in Bezug auf R-744-Referenzsystem).
Datum virtuelles Fahrtenszenario
15.01 15.02 15.03 15.04 15.05 15.06 15.07 15.08 15.09 15.10 15.11 15.12
Index 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12
Fahrstreckenszenario: Hannover - München
ϑFA[◦C] - - - - 22,4 22,5 22,5 22,3 22,5 22,4 - -
ϑmR[◦C] - - - - 22,4 22,5 22,5 22,3 22,5 22,4 - -
∆BS [%] - - - - -5,84 -6,63 -6,15 -4,48 -6,80 -3,83 - -
COP [-] - - - - 4,24 4,70 4,42 3,91 4,82 4,43 - -
∆Q̇VD[%] - - - - -34,6 -39,5 -43,5 -15,6 -41,9 -42,5 - -
Fahrstreckenszenario: Lissabon - Madrid
ϑmR[◦C] - - 22,4 22,5 22,4 22,4 22,4 22,5 22,4 22,5 - -
ϑmR[◦C] - - 22,4 22,5 22,4 22,3 22,4 22,3 22,3 22,5 - -
∆BS [%] - - -4,40 -6,47 -5,11 -4,04 -5,30 -3,83 -4,59 -6,81 - -
COP [-] - - 4,22 4,27 3,91 3,31 3,97 3,17 3,70 4,82 - -
∆Q̇VD[%] - - -41,2 -41,9 -24,4 -9,76 -24,4 -8,04 -15,4 -38,7 - -
Fahrstreckenszenario: Neu-Delhi - Kanpur
ϑmR[◦C] 22,4 22,5 22,4 23,0 24,1 24,4 22,9 23,1 22,7 22,7 22,5 22,5
ϑmR[◦C] 22,4 22,4 22,3 22,3 22,3 22,3 22,3 22,3 22,3 22,3 22,5 22,5
∆BS [%] -2,94 -4,22 -0,51 3,57 4,73 5,06 2,72 4,00 2,83 2,12 -4,84 -5,04
COP [-] 3,44 3,45 2,46 1,78 1,56 1,57 2,07 1,88 2,03 1,98 3,33 3,67
∆Q̇VD[%] -25,2 -19,7 8,22 21,4 24,9 23,7 15,3 16,9 15,2 16,5 -17,5 -19,0
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Tabelle I.43.: R-1234yf in R-134a-Synthesesystem (in Bezug auf R-134a-Referenzsystem).
Datum virtuelles Fahrtenszenario
15.01 15.02 15.03 15.04 15.05 15.06 15.07 15.08 15.09 15.10 15.11 15.12
Index 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12
Fahrstreckenszenario: Hannover - München
ϑFA[◦C] - - - - 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,4 - -
ϑmR[◦C] - - - - 22,5 22,5 22,5 22,5 22,5 22,4 - -
∆BS [%] - - - - -4,56 -4,89 -4,06 -5,17 -4,88 -2,51 - -
COPeff[-] - - - - 4,62 4,62 4,76 4,50 5,84 4,81 - -
COP [-] - - - - 4,99 4,98 5,09 4,88 5,15 5,12 - -
∆Q̇eff,VD[%] - - - - -39,0 -39,2 -40,1 -38,9 -40,4 -40,5 - -
∆Q̇VD[%] - - - - -33,8 -34,8 -35,6 -33,5 -36,5 -36,6 - -
Fahrstreckenszenario: Lissabon - Madrid
ϑmR[◦C] - - 22,4 22,5 22,4 22,4 22,5 22,4 22,4 22,5 - -
ϑmR[◦C] - - 22,4 22,5 22,4 22,3 22,5 22,3 22,3 22,5 - -
∆BS [%] - - -2,86 -4,36 -3,68 -3,72 -4,68 -3,38 -3,95 -5,23 - -
COPeff[-] - - 4,43 4,61 3,88 3,52 4,22 3,21 3,68 4,52 - -
COP [-] - - 4,81 4,99 4,27 3,94 4,64 3,63 4,09 4,89 - -
∆Q̇eff,VD[%] - - -38,0 -39,2 -26,5 -24,7 -35,3 -20,8 -26,2 -38,9 - -
∆Q̇VD[%] - - -32,5 -34,1 -18,0 -14,6 -28,6 -9,48 -16,9 -33,7 - -
Fahrstreckenszenario: Neu-Delhi - Kanpur
ϑmR[◦C] 22,4 22,5 22,4 22,7 23,5 23,7 22,8 22,9 22,7 22,5 22,5 22,5
ϑmR[◦C] 22,4 22,5 22,3 22,3 22,3 22,3 22,3 22,3 22,3 22,3 22,5 22,5
∆BS [%] -1,74 -2,71 -1,48 0,89 2,82 2,22 0,29 0,92 -0,32 -0,92 -3,59 -3,54
COPeff[-] 3,48 3,26 2,53 2,03 1,78 1,83 2,18 2,05 2,24 2,31 3,13 3,35
COP [-] 3,81 3,62 2,95 2,33 1,90 1,90 2,31 2,14 2,40 2,61 3,53 3,70
∆Q̇VD[%] -26,8 -24,5 -11,6 -7,65 -4,64 -11,4 -12,8 -18,2 -14,3 -12,4 -26,3 -25,5
∆Q̇eff,VD[%] -19,8 -16,2 3,47 5,30 0,23 -9,41 -8,34 -15,2 -8,27 -1,55 -116,4 -17,4
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I.6. Maßnahmen- und Konzeptsynthese
Tabelle I.44.: R-445A in R-134a-Synthesesystem (in Bezug auf R-134a-Referenzsystem).
Datum virtuelles Fahrtenszenario
15.01 15.02 15.03 15.04 15.05 15.06 15.07 15.08 15.09 15.10 15.11 15.12
Index 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12
Fahrstreckenszenario: Hannover - München
ϑFA[◦C] - - - - 22,5 22,5 22,5 22,3 22,5 22,4 - -
ϑmR[◦C] - - - - 22,5 22,5 22,5 22,3 22,5 22,4 - -
∆BS [%] - - - - -4,31 -4,69 -3,97 -2,75 -4,43 -2,38 - -
COPeff[-] - - - - 3,87 3,90 3,94 3,38 3,90 3,89 - -
COP [-] - - - - 4,10 4,13 4,14 3,64 4,08 4,05 - -
∆Q̇VD[%] - - - - -43,1 -44,0 -47,4 -15,9 -43,9 -46,5 - -
∆Q̇eff,VD[%] - - - - -39,5 -40,7 -44,7 -9,05 -41,1 -44,0 - -
Fahrstreckenszenario: Lissabon - Madrid
ϑmR[◦C] - - 22,4 22,5 22,4 22,5 22,5 22,7 22,4 22,5 - -
ϑmR[◦C] - - 22,4 22,5 22,4 22,3 22,4 22,3 22,3 22,5 - -
∆BS [%] - - -2,69 -4,16 -3,40 -3,01 -3,84 -2,86 -3,62 -5,02 - -
COPeff[-] - - 43,79 3,87 3,51 3,15 3,61 2,96 3,35 3,88 - -
COP [-] - - 4,03 4,10 3,79 3,48 3,90 3,31 3,65 4,11 - -
∆Q̇eff,VD[%] - - -41,6 -44,1 -26,3 -17,4 -30,3 -15,5 -25,2 -43,0 - -
∆Q̇VD[%] - - -37,8 -40,7 -19,7 -8,46 -24,1 -5,09 -17,8 -39,5 - -
Fahrstreckenszenario: Neu-Delhi - Kanpur
ϑmR[◦C] 22,5 22,3 22,3 22,7 23,6 23,8 22,7 22,9 22,6 22,6 22,3 22,5
ϑmR[◦C] 22,4 22,3 22,3 22,3 22,3 22,3 22,3 22,3 22,3 22,3 22,3 22,5
∆BS [%] -1,72 -0,43 -0,29 1,52 2,67 2,54 0,22 0,89 -0,74 -0,76 -0,40 -2,94
COPeff[-] 3,24 2,74 2,47 2,03 1,85 1,82 2,40 2,17 2,50 2,40 2,56 3,09
COP [-] 3,47 3,01 2,80 2,35 2,00 1,90 2,62 2,32 2,76 2,71 2,87 3,34
∆Q̇eff,VD[%] -30,0 -1,85 -0,92 -1,60 -0,55 -7,82 -6,42 -13,6 -8,43 -7,66 -1,50 -21,81
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